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Einleitung 1 
1. Einleitung  
Die globale Erwärmung schreitet voran, was anhand der gemessenen globalen Temperatur-
anomalie beobachtet werden kann [57]. Die Temperaturanomalie beschreibt die Abweichung 
der mittleren globalen Jahrestemperatur vom Durchschnittswert der Jahre 1951 bis 1980 und 
ist in Bild 1-1 dargestellt. Ebenfalls abgebildet ist die mittlere 2CO -Konzentration in der At-
mosphäre nach TANS [164] ab 1959, um den möglichen tendenziellen Zusammenhang bei-
der Verläufe erkennbar zu machen.  
 
Bild 1-1: Globaler Temperatur- und 2CO -Konzentrationsverlauf nach [57],[164] 
Bereits im Jahre 1896 versuchte ARRHENIUS, den Einfluss der Wasserdampf- und 2CO -
Konzentration in der Atmosphäre auf die Welttemperatur zu erfassen und war damit der Ers-
te, der den Welt-Treibhauseffekt quantifizierte [4]. Neuere Forschungen berücksichtigen wei-
tere klimawirksame Treibhausgase wie Methan ( 4CH ), Distickstoffoxid ( ON2 ), Ozon ( 3O ) 
und die Gruppe der Fluorchlorkohlenwasserstoffe (FCKW), wobei dem Wasserdampf der 
größte Anteil am Erwärmungseffekt zugeschrieben wird [144]. LACIS weist in einer aktuellen 
Untersuchung [101] dem Wasserdampf einen Anteil von etwa ¾ am Treibhauseffekt zu, wo-
bei das in Simulationsmodellen verwendete Wissen über Wasserdampf und Wolken in der 
Erdatmosphäre trotz der jahrzehntelangen Forschung noch lückenhaft ist [69]. Ohne diesen 
natürlichen Treibhauseffekt läge die durchschnittliche globale Temperatur bei nur -18°C 
[12],[88],[101],[154]. In Publikationen zu diesem Thema wird häufig nicht Bezug auf den na-
türlichen Effekt genommen, sondern die Erderwärmung allein als anthropogenes Phänomen 
betrachtet. Frühere Untersuchungen zeigen, dass der 2CO -Konzentration in der Atmosphäre 
mit einem Anteil von 50-61 % die größte anthropogene Klima steuernde Wirkung zukommt 
[12],[150],[154],[159]. Trotz seiner in absoluten Zahlen gesehen geringen Konzentration in 
der Atmosphäre, hat 2CO  eine herausragende Bedeutung für die Welttemperatur. Gemes-
sen am Wissen über die exponentiell ansteigende 2CO -Konzentration ist diese Erkenntnis 
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noch jung, und die wissenschaftliche Welt hegte lange Zeit die irrige Hoffnung, keine mess-
baren ökologischen und klimatologischen Wirkungen feststellen zu müssen [115]. Heute je-
doch lassen sich klimatologische Veränderungen wie der Rückgang der Gletscher, die Ver-
längerung der Vegetationsperiode [150] oder das kontinuierliche Abschmelzen der Arktis 
direkt beobachten [59],[129].  
Der Ursprung der steigenden 2CO -Konzentration liegt zu einem großen Teil in der Nutzung 
fossiler Energieträger. 
 
Bild 1-2: Weltweiter Primärenergieverbrauch mit fossilem Anteil nach [19] 
In Bild 1-2 wird zum einen ersichtlich, dass die sich im wirtschaftlichen Wachstum befindliche 
Welt einen steigenden Verbrauch von Primärenergien aufweist, zum anderen zeigt sich, 
dass der Anteil fossiler Energiequellen zwar sinkt, aber trotzdem noch immer auf einem be-
trächtlichen Niveau von etwa 90 % liegt.  
Man nimmt allgemein an, dass die Menschheit eine Erhöhung der Welttemperatur um maxi-
mal 2°C verglichen mit dem vorindustriellen Temperaturniveau verkraften könnte [39],[168], 
was einer maximalen 2CO -Konzentration in der Atmosphäre von 500 ppm entspräche [40]. 
MEINSHAUSEN korrigiert diesen Zielwert nach neueren Untersuchungen auf etwa 400 ppm 
[118], während die International Energy Agency der OECD-Staaten 450 ppm als Schwellen-
wert ansetzt, bis zu dem sich schwerwiegende Schäden vermeiden ließen [163].  
Die alarmierende Erkenntnis der wahrscheinlich vom Menschen verursachten Störung des 
Klimasystems führte zu der Konsensentscheidung der Klimakonferenz von Kyoto, in der sich 
industrialisierte Länder verpflichteten, ihre Emissionen von Treibhausgasen bis zum Jahre 
2012 um 5 % zu verringern, verglichen mit dem Niveau des Jahres 1990 [167]. Erzielt wurde 
bis zum Jahre 2008 ohne Berücksichtigung der Emissionen Chinas lediglich eine Reduktion 
von etwa 2 % [169]. Zur Abmilderung der unerwünschten Folgen des einsetzenden Klima-
wandels sind folglich weitere und verbesserte Schritte erforderlich.  
Der zweite wesentliche Grund für die Menschheit, fossile Energieträger effizienter zu nutzen, 
liegt in der Endlichkeit ihrer Verfügbarkeit. Repräsentativ für fossile Energieträger, insbeson-
dere im Transportsektor, ist Rohöl. Aufgrund bekannter Fördermengen und steigender Prei-
se (wie in Bild 1-3 dargestellt), lässt sich vorhersagen, dass das absolute Fördermaximum, 
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das so genannte peak oil, bereits in naher Zukunft erreicht werden wird [8],[22],[25],[104]. 
Obwohl eine genaue Angabe dieses Zeitpunktes auf Grund politisch motivierter Angaben zur 
Einstellung des Ölmarktpreises sowie Unwägbarkeiten bei der Schätzung der noch vorhan-
denen Ressourcen derzeit nicht möglich ist und den Geschichtsbüchern vorbehalten bleibt, 
ist sein Eintreten unausweichlich.  
 
Bild 1-3: Weltölfördervolumen und Ölpreisentwicklung nach [19] 
Gesichert ist hingegen die Erkenntnis, dass der Abbau von alternativen fossilen Energieträ-
gern wie beispielsweise Ölsand oder Ölschiefer teurer ist als das aktuelle Gewinnen von 
Rohöl [9],[126]. Damit ist in jedem Fall mittelfristig mit einem weiteren Anstieg der Rohölprei-
se zu rechnen. Energieeffiziente Systeme werden sich also in Zukunft finanziell immer mehr 
lohnen und größere Marktanteile einnehmen. Die Entwicklung entsprechender Systeme ist 
folglich der einzuschlagende Weg für die Zukunft. Hierbei kommt gerade Energietechnikern 
und Ingenieuren eine tragende Rolle zu.  
Das Thema dieser Dissertation zum Thermomanagement möchte einen Beitrag dazu leisten, 
im Verkehrssektor sparsamer mit den knapper werdenden Ressourcen umzugehen, um auf 
diese Weise der Entwicklung des weltweiten Rohölpreises gerecht zu werden. Vor allem 
aber möchte sie einen Weg zeigen, den Ausstoß von Treibhausgasen durch den Einsatz 
intelligenter Technologien zu verringern und sich damit der Herausforderung stellen, die die 
globale Erwärmung gerade für die Ingenieurswelt bildet.  
Der größte Anteil der weltweiten 2CO -Emissionen entstammt der Energiewirtschaft. Die 
Entwicklung der energiebedingten 2CO -Emissionen Deutschlands ist in Bild 1-4 dargestellt. 
Weitere Hauptverursacher neben der Energiewirtschaft sind Verkehr und Haushalte, wäh-
rend sich die Kategorie ‚Rest‘ hauptsächlich aus Kleinverbrauchern und dem verarbeitenden 
Gewerbe zusammensetzt.  
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Bild 1-4: Entwicklung energiebedingter 2CO -Emissionen Deutschlands nach [23] 
Der Anteil des Verkehrs an den 2CO -Emissionen liegt in Deutschland bei etwa 20 %. Für 
Europa werden in [42] ebenfalls 20 % angegeben. CAPROS prognostiziert für die Länder der 
Europäischen Union eine Steigerung der Transportleistung im Personenverkehr von circa 30 % 
bis 2030 [24]. Dieselbe Steigerung wird in [42] angeführt. Gemäß diesen Vorhersagen wer-
den etwa ¾ dieser Verkehrsleistung heute und voraussichtlich auch in Zukunft durch private 
Pkw und Motorräder erbracht, so dass ein beträchtlicher Anteil der gesamten 2CO -
Emissionen voraussichtlich auf den Individualverkehr entfallen wird.  
Das Verhalten privater Pkw-Nutzer offenbart ein gewisses Einsparpotenzial, da die genutz-
ten Kraftfahrzeuge überwiegend unterhalb ihrer für den Kraftstoffverbrauch optimalen Tem-
peratur betrieben werden.  
 
Bild 1-5: Histogramm der Länge von Pkw-Fahrten in der BRD um 1990 nach [66] 
Das in Bild 1-5 angegebene Histogramm zu der Länge von Pkw-Fahrten gibt an, dass in der 
BRD zu Beginn der 90er Jahre die meisten Fahrten maximal 3 km lang und die Hälfte aller 
Fahrten bereits nach etwa 6 km beendet waren. Die Warmlaufphase eines Verbrennungsmo-
tors ist also bei einem Großteil der Fahrten noch nicht beendet. Der Reibungsanteil von kal-
ten Motoren ist in der Regel höher als der von warmen, so dass sich durch eine Verkürzung 
der Warmlaufphase und durch das Einstellen einer optimalen Betriebstemperatur Steigerun-
gen des Wirkungsgrades im realen Fahrbetrieb erzielen lassen [65],[99],[177]. Thermoma-
nagement als Maßnahme zur Reibungsreduzierung setzt an dieser Stelle an und bewertet 
Maßnahmen, die das Aufheizverhalten verbessern und das Temperaturniveau des Motors 
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optimieren sollen. Dabei stellen die Wandwärmeströme des Verbrennungsprozesses im ge-
samten Betriebsbereich die wichtigste Wärmequelle in der Aufheizphase dar, die in dieser 
Untersuchung beschrieben und für einen exemplarischen, homogen betriebenen Ottomotor 
quantifiziert werden. Mit Hilfe dieser Wärmeströme lässt sich eine detaillierte Bewertung von 
Thermomanagementmaßnahmen durchführen.  
2. Stand der Technik 
Man findet zum Begriff Thermomanagement in der Literatur der Fahrzeugtechnik immer wie-
der leicht abweichende Definitionen, die über die Jahre zudem an aktuelle Entwicklungen 
und Möglichkeiten angepasst worden sind [5],[46],[86],[87],[122]. In Fachlexika ist eine all-
gemeingültige Definition bis dato nicht ausfindig zu machen; im Grundtenor unterscheiden 
sich die benutzten Definitionen jedoch nicht. KARL gibt in [86] eine prägnante Definition an, in 
der Thermomanagement bestimmt wird als „energetische Optimierung des Wärmehaushalts 
im Kraftfahrzeug mit dem Ziel der Verbrauchs- und Emissionsreduzierung, der Gewährleis-
tung der Motorkühlung in jedem Betriebspunkt sowie der Optimierung des Innenraumkom-
forts“. Im englischsprachigen Raum wird hierfür der Begriff thermal management verwendet 
[135],[173]. Im deutschen Sprachraum ist zusätzlich der Begriff des Wärmemanagements 
verbreitet [74],[93],[109],[182] – im Katalog der deutschen Nationalbibliothek sind unter bei-
den Schlagwörtern dieselben Publikationen hinterlegt. Vereinzelt finden sich auch unter dem 
Begriff des Wärmemanagements Untersuchungen zur Aufheizung von motorischen Abgas-
anlagen wie beispielsweise in [64].  
In neueren Veröffentlichungen werden dem Wärmehaushalt im Kraftfahrzeug mehr und mehr 
Schnittstellen zum Verbrennungsprozess zugeordnet [146],[155]. Neben den herkömmlichen 
thermischen Systemen wie dem Kühlkreislauf, dem Schmiersystem und den Motormassen 
mit ihren thermischen Trägheiten wird zusätzliches Augenmerk auf eine Interaktion mit dem 
Ladungswechsel [47] und gegebenenfalls einem Getriebe gerichtet, wie in Bild 2-1 darge-
stellt.  
 
Bild 2-1: Teilsysteme des Wärmehaushalts eines Motors mit thermischen Interaktionen 
Thermische Massen
Schmiersystem
Kühlsystem
Saugsystem
Abgassystem
Fahrzeuggetriebe
herkömmliches System erweitertes System
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Die Interaktion mit der motorischen Ansaugluft ist dadurch begründet, dass hier vereinzelt 
indirekte Ladeluftkühlung zum Einsatz kommt [5],[33],[45],[100],[127],[136] und damit der 
Einfluss auf das Kühlsystem mit betrachtet werden muss. Ebenfalls erhalten die heißen mo-
torischen Abgase vermehrt Aufmerksamkeit in Betrachtungen zum Wärmehaushalt des ge-
samten Fahrzeuges. Einige Untersuchungen und Entwicklungen widmen sich der Aufgabe, 
einen Teil der Abgasexergie direkt in mechanische Leistung umzuwandeln, was entweder 
durch ein Compoundverfahren [81], einen nachgeschalteten Dampfkraftprozess [50] oder die 
Erzeugung elektrischer Energie durch einen thermoelektrischen Generator [51],[109] möglich 
ist. Einfache Berechnungen mittels thermodynamischer Vergleichprozesse zeigen dabei, 
dass Compoundverfahren hinsichtlich des Wirkungsgrads gegenüber Dampfkraftprozessen 
in mobilen Anwendungen Nachteile aufweisen [162]. Neuere Forschungen gehen auch dazu 
über, die Abgaswärme direkt zum Aufheizen des Systems zu nutzen [30],[68], was in naher 
Zukunft an Bedeutung gewinnen wird [43].  
Der Wärmehaushalt eines Verbrennungsmotors besteht aus vielen miteinander verknüpften 
Teilsystemen, die je nach zu untersuchender Maßnahme berücksichtigt und miteinander 
sinnvoll in Beziehung gesetzt werden müssen. Wie aus Bild 2-1 ersichtlich, stellt das Kühl-
system das Herzstück des Wärmehaushalts dar, da es mit allen weiteren Teilsystemen 
thermisch interagiert. Der Stand der Technik des heutigen Thermomanagements und seine 
Herkunft stehen daher mit der Entwicklung dieses Kühlsystems in einem engen Zusammen-
hang.  
2.1. Geschichtliche Entwicklung der automobilen Motorkühlung 
Als Geburtsstunde des Automobils gilt der 29. Januar 1886, der Tag, an dem CARL BENZ in 
der Patentschrift DRP 37435 den ersten dreirädrigen Motorwagen, den Benz-
Patentmotorwagen, anmeldete [11]. Das Gefährt war mit einem Einzylinder-Zweitakt-
Ottomotor ausgestattet, der, wie andere Motoren dieser Zeit für stationäre Anwendungen, 
bereits über ein Wasserverdampfungskühlsystem verfügte. Der liegende Verbrennungszylin-
der ist hierbei mit stehendem Wasser umgeben, das an heißen Stellen verdampft und den 
Zylinder somit auf einem konstanten Temperaturniveau hält.  
Die Verdampfungskühlsysteme der ersten Motoren waren offen und verbrauchten trotz eines 
Kondensators viel Wasser. In Bild 2-2 ist dieses einfache Prinzip neben originalen Zeichnun-
gen von BENZ schematisch dargestellt. Der Kondensator in der ersten Ausführung des Benz-
Patentmotorwagens war, anders als in den Zeichnungen angedeutet, in einem isolierenden 
Zylinder untergebracht, was die Wärmeabfuhr an die Umgebung erschwerte.  
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Bild 2-2: Das Verdampfungskühlsystem des ersten Automobils nach [11] 
Eine adäquate Motorkühlung ohne große Wasserverluste war zu Beginn der Geschichte des 
Automobils ein wichtiges Forschungsthema. Ein Benz Viktoria verbrauchte 1892 für die Stre-
cke von 100 km etwas mehr als 20 l Kraftstoff und 160 l Wasser [103]. Von zentraler Bedeu-
tung war die Optimierung des Kühlers, der sich innerhalb weniger Jahre von Röhrchen- über 
Lamellensysteme bis hin zu einer Kombination aus beidem, dem Flach- bzw. Wellrippen-
Rohr-System, weiterentwickelte [157]. Stand der Technik im Kühlerbau sind seit über 30 Jah-
ren hartgelötete Wellrippen-Rohr-Systeme gegebenenfalls mit wasserseitigen Turbulenzble-
chen aus Aluminium mit Kunststoffseitenkästen [180],[181]. Vereinzelt werden auch mecha-
nisch gefügte Kühler verwendet, die jedoch eine geringere Wärmeübertragungsleistung lie-
fern [139].  
Trotz erheblich verbesserter Kühler konnten die Wasserverluste bei der offenen Verdamp-
fungskühlung nicht zufriedenstellend minimiert werden. Man ging zu geschlossenen Syste-
men über und musste damit auf den Phasenwechsel mit den großen Volumenänderungen 
des Kühlmediums verzichten.  
Um der zwar wesentlich kleineren, aber dennoch relevanten Temperaturausdehnung des 
Kühlmediums gerecht zu werden, wird ein Ausgleichs- oder Überlaufgefäß benötigt. Durch 
Anordnung des Kühlers oberhalb des Motors sorgt der Thermosiphoneffekt für eine Strö-
mung, die bei anfänglich noch kleinen Motorleistungen für die notwendige Kühlung der Bau-
teile ausreichend war. Ein Grund für die hohen Motorhauben der ersten Fahrzeuge besteht 
darin, dass der Thermosiphoneffekt prinzipiell umso besser funktioniert, je höher der Kühler 
ist. In Bild 2-3 links erkennt man das typische großzügige Platzangebot im oberen Motor-
raum eines Oldtimers.  
Geklappte Origi-
nalzeichnung des 
liegenden Zylin-
ders von Benz 
Es bilden sich 
Dampfbläschen an 
heißen Stellen, die 
nach oben in den 
Kondensator auf-
steigen.  
Nicht kondensierter Dampf entweicht als 
Flüssigkeit aus dem System.  
KondQ&
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Bild 2-3: Kühlsystem eines Opel 1.2 Liter (Baujahr 1934) mit freundlicher Genehmigung von 
Heinz Vogel, Autosammlung Gut Hand in Laurensberg (Aachen, 2011) 
Mit steigenden Motorleistungen wuchs auch der Bedarf nach verbesserter Bauteilkühlung. 
Erste Zwangsumlaufkühlsysteme, angetrieben mittels einer mechanisch an den Motor ge-
koppelten Wasserpumpe, wurden integriert. Thermosiphonsysteme und Zwangsumlaufkühl-
systeme existierten einige Jahrzehnte parallel nebeneinander. Bereits 1902 wurden erste 
Motorwasserpumpen erwähnt [193]. Noch im Jahr 1959 wurde in Deutschland mit dem DKW 
Meisterklasse (DKW F93/F94) ein Fahrzeug mit 29 kW Motorleistung gebaut, das allein 
durch den Thermosiphoneffekt gekühlt wurde [35].  
Zur Absenkung des Gefrier- und Anhebung des Siedepunktes des Kühlwassers wurden 
schon früh Mischungen aus Wasser und Glykolen [117] eingesetzt. Die schlechteren Wär-
meübertragungseigenschaften dieses Gemisches führten zu einem vermehrten Einsatz von 
Wasserpumpen, und schließlich erforderte die gängige Standardmotorisierung derart hohe 
Leistungen, dass die Thermosiphonkühlung nicht mehr hinreichte und vollständig durch die 
Zwangsumlaufkühlung vom Markt verdrängt wurde. 
Anfang des aktuellen Jahrtausends wurde im Zuge der steigenden Elektrifizierung des Pkw-
Antriebsstrangs die erste serientaugliche, elektrisch angetriebene Wasserpumpe für den 
190 kW starken R-6 Ottomotor von BMW eingeführt [74]. Die beschränkte Leistungsaufnah-
me einer elektrisch betriebenen Kühlwasserpumpe erfordert ein optimiertes und entdrossel-
tes Kühlsystem [1],[53],[95] – ein Grund dafür, dass der Einsatz elektrischer Wasserpumpen 
noch keinen Standard darstellt und der Großteil der aktuellen Motorneuentwicklungen über 
mechanisch angetriebene Pumpen verfügt. Außerdem sind elektrisch angetriebene Pumpen 
um ein Vielfaches teurer. Um bei mechanisch angetriebenen Wasserpumpen dennoch Vari-
abilitäten zu ermöglichen, finden vereinzelt Systeme Anwendung, die entweder eine mecha-
nische Entkopplung erlauben (wie in [122] oder [151]), oder das Laufrad hydraulisch kurz-
schließen [91],[106],[120],[178]. Es ist noch nicht abzusehen, ob sich elektrisch betriebene 
Wasserpumpen in naher Zukunft durchsetzen werden wie in [20] von BRÖMMEL postuliert.  
  
hoch angeordnete  
Kühlerzulaufleitung 
 
Frontansicht des  
Fahrzeugs mit manuell zu 
befestigender Leder-
abdeckung des Kühlers 
 
unterstützende riemenge-
triebene Wasserpumpe 
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Als weiterer bemerkenswerter Entwicklungsschritt automobiler Kühlung ist das Thermostat 
zu nennen. In den 20er Jahren litten Motoren unter starkem Verschleiß an der Kolbengruppe, 
was auf einen Motorbetrieb bei kaltem Zylinderrohr zurückzuführen war [145]. Um ein Auf-
heizen des Motors bei kalter Umgebung zu beschleunigen, konnten zu Beginn des 20. Jahr-
hunderts einige Kühler wie in Bild 2-3 rechts manuell mit einem Leder abgedeckt werden, 
das als Sonderausstattung verkauft wurde. Moderne heutige Systeme verschließen den 
Luftpfad zum Kühler elektrisch aktuiert mittels Kühlerjalousien, was auch zur Verringerung 
des wc -Wertes eines Fahrzeugs beiträgt [176]. Aus heutiger Sicht würde man das Unter-
bringen eines Thermostats als erste handfeste Thermomanagementmaßnahme bezeichnen. 
Der Begriff des Thermomanagements wie oben beschrieben existierte zu diesem Zeitpunkt 
aber noch nicht. Um ein schnelleres Aufheizen des Motors und überhaupt das Erreichen der 
Motorbetriebstemperatur bei winterlichen Umgebungsbedingungen zu gewährleisten, wird 
der Kühler durch ein Ventil im Kühlkreislauf kurzgeschlossen. Dieses Ventil reagiert auf das 
Erreichen einer Schwelltemperatur durch ein sich ausdehnendes Element, das meist als 
Wachskörper in Messinghülse ausgeführt ist. In [84] und [188] wird die Funktionsweise eines 
Wachsthermostats anschaulich dargestellt. Zur Einstellung unterschiedlicher Motortempera-
tur-Niveaus können Thermostate mit einer elektrischen Zuheizung ausgestattet werden [188]. 
Sogenannte Kennfeldthermostate besitzen weiterhin ein mechanisch funktionierendes Aus-
dehnungselement und können zusätzlich, wie vom Motorsteuergerät vorgegeben, bei unter-
schiedlichen Wassertemperatur-Niveaus schalten. Die Aktuierung eines Kennfeldthermostats 
erfolgt in der Regel in Abhängigkeit von Motorlast und Drehzahl. GOSSLAU zeigt in [60], dass 
auch weitere Größen vom Steuergerät sinnvoll in eine Steuerung einbezogen werden kön-
nen, wenn ein aufwändiges Priorisierungsmodell hinterlegt wird. Eine rein elektrisch aktuierte 
Thermostatsteuerung ist ebenfalls denkbar, aber bis dato kaum umgesetzt. KANNE zeigt in 
[84] Komplexität und Potenziale einer solchen Kühlsystemsteuerung auf.  
Eng einhergehend mit der thermostatischen Regelung der Kühlsysteme ist die Einbindung 
einer Fahrzeugheizung. Ansätze der Fahrzeugklimatisierung finden sich in den USA Mitte 
der 30er und in Deutschland erst Ende der 50er Jahre als erste Zusatzheizungen verkauft 
wurden [130]. Die Heizungen sind im Motorkühlsystem integriert und übertragen Wärme aus 
dem Kühlwasser in die Fahrzeugkabine. Zur Komforterhöhung werden PTC-Zuheizelemente 
verbaut, die ein Erwärmen der Fahrerkabine im Motorwarmlauf beschleunigen [68],[89]. Ge-
rade bei Motorkonzepten mit Direkteinspritzung bieten derlei Maßnahmen ein erhebliches 
Optimierungspotenzial, da die Warmlaufphase wegen der geringeren Wandwärmeverluste 
entsprechend länger ausfällt [83],[99]. PTC-Zuheizelemente wirken hierbei auf zweierlei Ar-
ten. Zum einen wird direkt thermische Energie in das System eingespeist und zum anderen 
über den Umweg der im Generator umgewandelten elektrischen Energie aus einer Anhe-
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bung der Motorlast gewonnen. Damit gibt der Motor mehr Wärme an das Kühlwasser direkt 
ab, die auch der Fahrzeugheizleistung zu Gute kommt.  
 
Bild 2-4: Geschichtliche Entwicklung der Kfz-Motorkühlung und ihre Relevanz für das Ge-
samtsystem mit einigen Meilensteinen 
Als man begann, Motoren in Kraftfahrzeugen einzusetzen, hatte die Entwicklung geeigneter 
Kühlsysteme bedingt durch die großen Wasserverluste der Verdampfungskühlung eine hohe 
Relevanz. Die Entwicklung endete verhältnismäßig früh in einem geschlossenen thermosta-
tisch geregelten Wasser/Glykol-Kühlkreislauf, der durch eine mechanisch an den Motor ge-
koppelte Wasserpumpe angetrieben wurde. Bild 2-4 verdeutlicht die Entwicklung. Dieses 
System ist etwa seit Mitte des letzten Jahrhunderts Stand der Technik. Weiterentwicklungen 
umfassen die Integration eines Wärmeübertragers zwischen Kühlwasser und Motoröl und 
fokussierten sich lange Zeit auf optimierte Wasserführungen und Komponenten, um den ste-
tig gestiegenen Literleistungen der Motoren gerecht zu werden. Vorrangiges Ziel des Kühl-
systems war der Bauteilschutz. Um die Jahrtausendwende rückte mehr und mehr der Ein-
fluss des Kühlsystems auf das Warmlaufverhalten und den Motorwirkungsgrad ins Zentrum 
des Interesses. Mit dem Begriff des Thermomanagements kommen Technologien auf, die 
das herkömmliche Kühlsystem erweitern. Variabilitäten wie ein Kennfeldthermostat, variable 
Pumpen oder eine von HAUBNER in [65] beschriebene Splitcooling-Aufteilung des Kühlsys-
tems in einen Kreislauf für den Zylinderkopf und einen für das Zylinderkurbelgehäuse sind 
Gegenstand aktueller Motorneuentwicklungen. Im Zuge der gestiegenen Relevanz des 
Thermomanagements erhält auch die Entwicklung am Motorkühlsystem wieder erhöhte 
Aufmerksamkeit.  
Bei den in der Pionierzeit des Automobils auftretenden Zylinderleistungen galten luftgekühlte 
Motoren technisch nicht beherrschbar. Erst mit den technischen Fortschritten im Zuge der 
aufkommenden Luftfahrt um 1910 wurden kleine, luftgekühlte Motoren als betriebssichere 
Alternative entwickelt [38]. Später wurden vereinzelte Fahrzeugmotoren luftgekühlt ausge-
führt, wie der VW Käfer, der Porsche 550 Spyder oder die Lkws von Magirus Deutz. Es han-
delt sich hierbei eher um Exoten was die Motorkühlung anbelangt, so dass die Aussage, die 
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Geschichte automobiler Kühlungssysteme sei vom ersten Tag an durchweg von Flüssig-
keitskühlung bestimmt gewesen, nur eine geringe Verallgemeinerung darstellt.  
2.2. Motorschmiersystem 
Das Schmiersystem hat neben dem Kühlsystem maßgeblichen Einfluss auf das Warmlauf-
verhalten eines Motors. Es dient vornehmlich der Sicherstellung von genügend Öl an Gleit-
stellen im Motor und der Kühlung von Kolben und Laufbuchse [141]. Mit Hilfe einer vom Mo-
tor angetriebenen Verdrängerpumpe wird das Motoröl durch einen Ölfilter und gegebenen-
falls Ölkühler zu den Verbrauchern befördert. Aufgrund des besonders breiten Viskositätsbe-
reiches von Ölen in Abhängigkeit ihrer Temperatur stellen sich in herkömmlichen Schmier-
systemen stark unterschiedliche Druckniveaus ein. Hohe Drücke und damit einhergehend 
hohe Antriebsleistungen der Pumpe werden durch ein Absteuerventil begrenzt. Bei Einsatz 
von Kolbenkühldüsen finden in aller Regel zusätzliche Rückschlagventile Verwendung, die 
stromauf vor den Düsen angeordnet sind. Variabilitäten, die äußere Regeleingriffe erlauben, 
gibt es im herkömmlichen Schmiersystem nicht.  
Mit den durch die Gesetzgebung höher werdenden Anforderungen an Verbrennungsmotoren 
wurden vornehmlich die Ölpumpen hinsichtlich ihres Verbrauchs weiterentwickelt und opti-
miert. An Bild 2-5, auf dem die Anzahl der Vorstellungen neuer Motoren mit variabler Ölpum-
pe im jährlich stattfindenden Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik dargestellt 
ist, lässt sich das wachsende Interesse an der Optimierung des Schmiersystems ablesen 
[7],[16],[31],[34],[37],[45],[54],[67],[82],[90],[97],[106],[120],[151],[187].  
 
Bild 2-5: Veröffentlichungsanzahl neuer Motoren mit variabler Ölpumpe auf dem Aachener 
Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik seit 2004 
Der Kraftstoffverbrauchsvorteil durch eine variable Ölpumpe im europäischen Homologati-
onszyklus [41] wird zwischen 1 – 2 % angegeben [79],[80],[82],[90],[91],[111]. Für den Kun-
denbetrieb liegt das angegebene Einsparpotenzial bei 2,7 – 4 % [31],[80],[82].  
Ein einfaches Konzept variabler Ölpumpen ist durch Flügelzellenölpumpen realisierbar. Die-
ses Pumpenprinzip erfordert ein ständiges Abgleiten von Flügeln in tangentialer Richtung am 
Pumpengehäuse und in radialer Richtung an einem Rotor, weshalb die Reibleistung bei ho-
hen Drehzahlen und damit hohen Relativgeschwindigkeiten zwischen Flügel und Rest merk-
lich zunimmt. Auf Grund dieses hohen mechanischen Anteils, stehen vermehrt Neuentwick-
lungen regelbarer Ölpumpen ausgeführt als Pendelschieber-Ölpumpen an, die mit Hilfe ei-
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nes mit den Flügeln mitwandernden Ringes und einer geeigneten Aufhängung der Flügel die 
hohen Relativgeschwindigkeiten weitgehend minimieren können [79].  
Neue Entwicklungen beschäftigen sich mit steuerbaren Kolbenkühldüsen. Zum einem steigt 
der Kolbenkühlbedarf für Downsizing-Konzepte an [71] und zum anderen ergeben sich in 
Kombination mit einer variablen Ölpumpe Steuerstrategien im Motorwarmlauf [106], die ent-
weder gezielt die Kolbenspritzdüsen abschalten, um die Antriebsleistung der Ölpumpe zu 
verringern, oder im Gegenteil einen hohen Volumenstrom durch die Düsen unter den Kolben 
fördern, um das Motoröl schnell auf reibungsgünstigeres Temperaturniveau anzuheben [151].  
Die gestiegene Komplexität von Motorschmiersystemen erfordert eine detaillierte Abbildung 
in Thermomanagement-Simulationsmodellen. Mit vorausberechneten Kennfeldlösungen in 
vereinfachten herkömmlichen Simulationsmodellen ist es schwierig, Potenziale von variablen 
Ölpumpen abzuschätzen oder eine durchdachte Strategie für das Ein- und Ausschalten der 
Kolbenspritzdüsen zu simulieren. Um dieser Entwicklung der Schmiersysteme adäquat 
Rechnung tragen zu können, beinhaltet der in dieser Arbeit entwickelte Simulationsansatz 
neben einer detaillierten Abbildung des Kühlsystems ebenfalls eine detaillierte Abbildung des 
Motorschmiersystems.  
2.3. Thermomanagement-Simulationsmodelle 
Das zu betrachtende System für Thermomanagementuntersuchungen eines Verbrennungs-
motors wird wie beschrieben stetig umfangreicher. Simulationsmodelle hierzu haben folglich 
an Komplexität und Größe zugenommen. WEINRICH gibt in [177] eine übersichtliche Zusam-
menfassung von Thermomanagementmodellen bis 2009 an.  
Erweiterte Simulationsmodelle, wie in Bild 2-1 dargestellt, treten immer häufiger in Erschei-
nung. In [77],[78] und [123] wird bereits ein Getriebeölwärmeübertrager in thermische Simu-
lationsmodelle integriert. SEIDER benutzt in [155] einen ganzheitlichen, erweiterten Simulati-
onsansatz inklusive der Motorprozess-Simulation, der den in dieser Arbeit entwickelten Mo-
dellen ähnelt und ebenfalls in der Simulationsumgebung GT-Suite implementiert ist. Ein An-
satz zur simulativen Beschreibung der mechanischen und elektrischen Energieströme eines 
gesamten Fahrzeuges ohne dabei auf die Wärmeströme einzugehen, ist in [172] vorgestellt. 
Die Kopplung unterschiedlicher Simulationsumgebungen zur Abbildung der Interaktion ver-
schiedener Teilsysteme tritt vermehrt in Erscheinung (vgl. [3],[87],[146],[177]) und erfordert 
die Benutzung von Schnittstellen, die kompliziert umzusetzen sind [62],[125].  
Derzeit ist die Simulationsumgebung GT-Suite eine ausgereifte Software, die alle notwendi-
gen Teilsysteme abdeckt, weshalb sie bei Fragen der Motorprozessrechnung in der Automo-
bilindustrie weit verbreitet ist [192]. Sie bildet damit eine gute Umgebung für den erweiterten 
Thermomanagementsimulationsansatz dieser Arbeit.  
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2.4. Beitrag dieser Arbeit 
Zur simulativen Beschreibung der Wandwärmeströme des Verbrennungsprozesses sind ge-
eignete Randbedingungen zu wählen, die hier für den gesamten Betriebsbereich eines Mo-
tors angegeben werden. Die sich ergebenden Wandwärmeströme können auf diese Weise 
als Resultat eines 1D-Prozessrechnungsmodells angegeben werden. Hierbei ist eine Unter-
teilung der Wärmeströme in die brennraumbegrenzenden Oberflächen des Kolbens, Zylin-
derrohrs und Flammdecks neben den gasseitigen Oberflächen der Auslasskanäle gewählt. 
Eine Abschätzung des Einflusses auf die Wandwärmeströme eines Katalysatorheizbetriebes 
wird durchgeführt.  
Mit der detaillierten Kenntnis der Wandwärmeströme können in einem zweiten Schritt und 
einem zweiten Simulationsmodell, einem 1D-Thermomanagementmodell, Thermomanage-
mentmaßnahmen für einen gesamten Antriebsstrang bewertet und die relevanten Energie-
ströme des Antriebsstranges in einem Gesamtsystem unter Berücksichtigung des Motor-
warmlaufs quantifiziert werden. Diese detaillierte Quantifizierung ist neu.  
Die Brennraumwandwärmeströme des Thermomanagement-Gesamtsimulationsmodells er-
geben sich aus Ergebnissen der vorausgegangenen Prozessrechnung. Es werden Brenn-
raumgastemperaturen und innere Wärmeübergangskoeffizienten für unterschiedliche Brenn-
raumzonen in Abhängigkeit der indizierten Motorlast und Motordrehzahl zyklusgemittelt aus 
den Ergebnissen der Prozessrechnung entnommen. Zusammen mit im Thermomanage-
ment-Gesamtsimulationsmodell simulierten inneren Brennraumwandtemperaturen ergeben 
sich so die Wandwärmeströme. In diesem indirekten Simulationsansatz, in dem zuerst mit 
einer Prozessrechnung Daten generiert werden, auf die in einer zweiten Rechnung zurück-
gegriffen wird, wird so teilweise der Einfluss der Brennraumwandtemperaturen auf die 
Wandwärmeströme während des Motorwarmlaufs erfasst. Die Rückwirkung veränderter 
Wandtemperaturen auf den Verbrennungsprozess wird so nicht berücksichtigt. Ein diese 
Rückwirkung erfassender direkter Simulationsansatz, der das Thermomanagementmodell 
und das Prozessrechnungsmodell parallel durchführt, ist wegen zu hoher Simulationszeiten 
nicht gewählt worden.  
Eine neue, im Vergleich zu früheren Untersuchungen detailliertere Bewertung von Thermo-
managementmaßnahmen unter Berücksichtigung sich verändernder Wandwärmeströme je 
nach Wandtemperaturen zeigt im Gesamtsystem eine umfassende Sichtweise der Einspar-
potenziale auf, die in dieser Arbeit dargelegt wird.  
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3. Wärmeverteilung im Verbrennungsmotor 
Die Hauptwärmequelle des thermischen Systems eines Verbrennungsmotors ist der Brenn-
raum. Die zunächst unerwünschte und als Prozessverlust zu wertende Wandwärme heizt 
das System maßgeblich im Warmlauf auf und muss nach Erreichen der Betriebstemperatur 
meist aufwändig durch das Kühlsystem abgeführt werden, um einen sicheren Betrieb des 
Motors zu gewährleisten. HAUBNER gibt in [65] die Verzweigungen der Wärmeströme an. Die 
Wandwärme des Verbrennungsprozesses kann, wie in Bild 3-1 dargestellt, sinnvoll in die 
Wärmeströme in den Kolben KQ& , das Zylinderrohr ZRQ& , das Flammdeck FDQ&  und die Gas 
führenden Kanäle EKQ&  und AKQ&  aufgeteilt werden, die auch die Wärmeströme über die Ven-
tilsitze und den Ventilschäfte beinhalten.  
 
Bild 3-1: Kontrollvolumen für eine Energiebilanzierung um den Brennraum 
Zusätzlich verlässt im Abgas ein Energieanteil AH&  das System neben der nützlichen Kolben-
leistung iP . Die dem Brennraum zugeführte Energie wird durch einen mit dem Kraftstoff ein-
gebrachten Anteil BH&  und der Luftenthalpie LH&  beschrieben. Die in das System zusätzlich 
eingekoppelte Energie eines etwaigen Zündfunkens kann vernachlässigt werden.  
Für einen stationären Fließprozess folgt nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik für 
die Summe der zu- und abgeführten Energieströme  
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 ∑++=+
i
iAiBL QHPHH &&&& . (3-1) 
In der Heizwertbestimmung eines Kraftstoffes im Kalorimeter werden die Verbrennungspro-
dukte auf die Temperatur von zugeführter Luft und zugeführtem Kraftstoff rückgekühlt. In [29] 
wird diese Temperatur zu 25°C definiert. Es ergibt sich für den spezifischen Heizwert des 
Kraftstoffs uH  wie in leicht veränderter Form angegeben in [141]  
 CACLCBuB HHHHm °°° −+=⋅ 25,25,25, &&&& . (3-2) 
Dabei ist CAH °25,&  der Abgasenergiestrom bei vollständiger Verbrennung nach Rückkühlung 
auf die Temperaturen von Luft und Kraftstoff. Die Bezugstemperatur für die Bilanzierung 
nach Formel 3-1 wird analog zu [29] auf 25°C gesetzt. Die Energie im Kraftstoff kann ohne 
Berücksichtigung ihrer Temperatur verarbeitet werden, da zum einen die Temperaturabwei-
chung zu 25°C klein ausfällt und zum anderen der chemische Energieanteil um Größenord-
nungen überwiegt.  
Bei aufgeladenen Motoren kann die Temperatur der dem Brennraum zugeführten Luft bei 
Komprimierung trotz Ladeluftkühlung über der Kraftstofftemperatur liegen. Der Enthal-
piestrom der Luft kann zerlegt werden in  
 LCLL HHH &&& ∆+= °25, . (3-3) 
Die Luftenthalpiedifferenz LH&∆  fällt bei dieser Untersuchung sehr klein aus und kann daher 
vernachlässigt werden. Bei den meisten hier im Folgenden untersuchten Motorbetriebspunk-
ten lag der Anteil der Luftenthalpiedifferenz bezogen auf die eingebrachte Brennstoffenergie 
bei unter 0,1 %. Bei hochlastigen Betriebspunkten, in denen der Kompressor die Lufttempe-
ratur anhob, lag der Anteil im Maximum bei 0,4 %.  
Mit der Abgasenthalpiedifferenz AH&∆  analog definiert zur Luftenthalpiedifferenz ergibt sich 
aus den Formeln 3-1, 3-2 und 3-3  
 AiLuB
i
i HPHHmQ &&&& ∆−−∆+⋅=∑ . (3-4) 
Die Summe der Wandwärmeströme kann also durch Temperaturmessungen der in den 
Brennraum ein- und austretenden Massenströme, der Massenströme selbst und einer inne-
ren Leistungsbestimmung am Prüfstand ermittelt werden. Es sei an dieser Stelle darauf hin-
gewiesen, dass man bei Messung mittlerer Massenströme und mittlerer Temperaturen bei 
der Bestimmung der Abgasenthalpie Fehler macht. In Kapitel 4.5.3 wird dieser Sachverhalt 
genauer beschrieben. Wie sich die Wandwärmeströme auf Kolben, Zylinderrohr, Kopf und 
Auslasskanal aufteilen, kann mit einem herkömmlichen Prüfstandsaufbau nicht gemessen 
werden. Unkonventionelle Prüfstandsaufbauten wie in [107] erlauben nur eingeschränkte 
Einsichten in diese Ströme. Zur möglichst exakten Ermittlung der Aufteilung wird in dieser 
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Arbeit eine Mischung aus einem simulativen und einem experimentellen Ansatz zur Verifika-
tion gewählt, deren Abgleich und Wärmeübergangsgesetze nachfolgend dargestellt sind.  
3.1. Kennzahlen 
Die Beschreibung der Wärmetransportmechanismen erfolgt häufig mit Hilfe dimensionsloser 
Gleichungen, die es einem Anwender ermöglichen, ähnliche Probleme mit derselben Glei-
chung zu beschreiben. Dimensionsbehaftete physikalische Größen lassen sich in einer An-
wendung aus dimensionslosen Kennzahlen ableiten. Die Kennzahlen zur Beschreibung des 
erzwungenen Wärmetransports zwischen einem Fluid und einer angrenzenden Wand wer-
den hier angegeben.  
REYNOLDS-Zahl: 
η
ρ LuRe ⋅⋅= ∞  (3-5) 
NUSSELT-Zahl: λ
α LNu ⋅=  (3-6) 
PRANDTL-Zahl: 
λ
η pcPr
⋅
=  (3-7) 
L  stellt hierbei eine charakteristische Länge zur Beschreibung der Geometrie und 
∞
u  eine 
für das Problem charakteristische Fluidgeschwindigkeit dar. Die Stoffgrößen des zu betrach-
tenden Fluides werden durch die Dichte ρ , Wärmekapazität pc , Wärmeleitfähigkeit λ  und 
die dynamische Viskosität η  repräsentiert.  
Der Wärmeübergangskoeffizient α , der im vorliegenden Zusammenhang von besonderem 
Interesse ist, steckt in der NUSSELT-Zahl. Wärmeübergangsgesetze bei erzwungener Kon-
vektion nehmen in der Regel die Form annehmen  
 ( )PrRe,fNu = . (3-8) 
Empirisch gefundene Gesetze dieser Art beschreiben die Wärmeübergänge mit möglichen 
Abweichungen zur physikalischen Realität. Fehler in der Größenordnung von bis zu ±30 % 
sind nach [156] nicht unüblich.  
3.2. Abgasenthalpie 
Der Energiestrom der Abgase, die Abgasenthalpie, ist eine wesentliche Größe bei der Bilan-
zierung der Energieströme um den Brennraum zur Ermittlung der gesamten Wandwärme-
ströme.  
Bei Energiebetrachtungen ist eine Angabe des Energieinhaltes nur mit Angabe eines Be-
zugszustandes sinnvoll, der frei gewählt werden kann. Die in den Abgasen gebundene Ener-
gie kann in einen thermischen und einen chemisch gebundenen Anteil aufgesplittet werden. 
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Der thermische Anteil der Abgasenthalpie beschreibt die durch die Wärmekapazität der ein-
zelnen Abgaskomponenten gespeicherte sensible Wärme, wogegen der chemisch gebunde-
ne Anteil in Abgaskomponenten steckt, die noch nicht vollständig verbrannt sind.  
3.2.1. Chemischer Anteil der Abgasenthalpie 
Bei der Beschreibung chemischer Reaktionen wie etwa Verbrennungen, können die aufzu-
wendenden oder frei werdenden Energien berechnet werden. Voraussetzung hierfür ist die 
Kenntnis der zugehörigen Brutto-Reaktionsgleichung, der Temperaturen und daraus abgelei-
tet der Enthalpien der Edukte und Produkte. Interessiert man sich darüber hinaus für die ab-
soluten Enthalpiewerte der Edukte oder Produkte bei zugehöriger Definition eines Bezugs-
zustandes, muss der chemische Anteil berücksichtigt werden.  
Der chemische Energieanteil der einzelnen beteiligten Stoffe kann, wie in [110] gezeigt, mit-
tels ihrer Bildungsenthalpien berücksichtigt werden. Bei Verbrennungsprozessen müsste für 
das beschriebene Vorgehen die chemische Formel des Brennstoffes bekannt sein. Für Ver-
brennungsprozessrechnungen ist der genaue molekulare Aufbau des Brennstoffes in der 
Regel nicht gegeben. Die zugeführte chemische Energie des Brennstoffs wird alternativ über 
dessen Heizwert beschrieben, der, wie eingangs erwähnt, bei vollständiger Verbrennung und 
Kühlung der Abgase auf 25°C im Kalorimeter gemessen wird. Aus diesem Heizwert kann 
nicht auf eine durchschnittliche Bildungsenthalpie des Brennstoffs geschlossen und somit 
auch keine Berücksichtigung chemischer Abgasenthalpieanteile über Bildungsenthalpien 
durchgeführt werden. Zum Umgehen dieser Problematik wird, wie von GRILL in [63] be-
schrieben und von ihm selber durchgeführt, eine zweite Definition der Bildungsenthapie ein-
geführt. Auf diese Weise lassen sich Prozessrechnungen durchführen, da die hierfür ent-
scheidenden Medieneigenschaften auch bei Beschreibung der Brennstoffenergie über den 
Heizwert gegeben sind.  
Die Angabe des chemischen Anteils der Abgasenthalpie ist also bei Nutzung von Bildungs-
enthalpien ohne zusätzliche Definitionen nicht eindeutig durchzuführen. Es kommt hinzu, 
dass oben angegebene Berücksichtigungen eines chemischen Enthalpieanteils nur in Zu-
sammenhang mit einer Reaktion funktionieren und nicht angewendet werden können, wenn, 
wie hier, gemessenes Abgas als Zusammensetzung chemischer Verbindungen ohne dazu-
gehörige chemische Reaktionen charakterisiert werden soll.  
Eine Definition des chemischen Energieanteils eines noch nicht vollständig verbrannten 
Brennstoffes geht über dessen molare Reaktionsenthalpie. Diese ist für vollständig zu oxidie-
rende Brennstoffe nach PETERS in [137] gegeben durch  
 ∑
=
⋅=∆
n
i
miim hh
1
,
ν . (3-9) 
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Die stöchiometrischen Koeffizienten iν  der für die vollständige Verbrennung geltenden Re-
aktionsgleichung müssen mit den molaren Standardenthalpien mih ,  aller Reaktionsteilneh-
mer multipliziert werden, wobei der stöchiometrische Koeffizient des Brennstoffs zu 1=Bν  
festzusetzen ist.  
 
Bild 3-2: Spezifische Reaktionsenthalpien ausgewählter Kohlenwasserstoffe 
Durch Division der molaren Reaktionsenthalpie eines Brennstoffes durch seine molare Mas-
se erhält man die spezifische Reaktionsenthalpie, die für einige Kohlenwasserstoffe in Bild 
3-2 dargestellt sind. Die Verläufe über Temperatur ergeben sich aus Standardenthalpien 
angegeben in [137], [140] oder [141]. Die leichten Änderungen mit der Temperatur, die ins-
besondere bei Benzol zu beobachten sind, lassen sich durch die unterschiedlichen Tempera-
turabhängigkeiten der Wärmekapazitäten der Edukte und Produkte erklären.  
Nutzt man die Reaktionsenthalpie zur Bestimmung eines chemischen Abgasenthalpieanteils, 
so ist diese bei der Bezugstemperatur auszuwerten, da sich der thermische Enthalpieanteil 
auf die vorliegenden Abgaskomponenten bezieht, die die Produkte der Reaktionsgleichung 
für die Reaktionsenthalpie beschreiben. Ein Abgas mit noch nicht vollständig verbrannten 
Komponenten hat für unterschiedliche Bezugstemperaturen neben abweichenden thermi-
schen Enthalpieanteilen auch abweichende chemische Enthalpieanteile, da auch die Reakti-
onsenthalpien, wie in Bild 3-2 zu sehen, temperaturabhängig sind.  
3.2.2. Abgasenthalpie bei gemessener Zusammensetzung 
Sowohl für den thermischen wie auch für den chemischen Abgasenthalpieanteil wird die Ab-
gaszusammensetzung benötigt.  
Stickstoff 2N  keine Messung Wasser OH 2  
unverbrannte Kohlenwasserstoffe HC  
feuchte Messung Stickstoffmonoxid NO  
alle Stickoxide xNO  
Kohlendioxid 2CO  
trockene Messung Kohlenmonoxid CO  
Sauerstoff 2O  
Tabelle 3-1: Messungen der Abgaskomponenten 
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Die Abgaszusammensetzung kann an dem verwendeten Motorenprüfstand mit Hilfe einer 
Abgasmesstechnik nur teilweise ermittelt werden. Auf Grund unterschiedlicher Messprinzi-
pien werden einige Komponenten bezogen auf feuchtes und andere bezogen auf trockenes 
Abgas bestimmt. In Tabelle 3-1 sind die wichtigsten gasförmigen Abgaskomponenten mit 
ihrem Messbezug dargestellt. Wesentliche Anteile des Abgases bestehen aus Stickstoff und 
Wasser, die nicht gemessen werden, sondern mit Hilfe der gemessenen Komponenten be-
rechnet werden müssen. Dafür müssen die Annahmen getroffen werden, dass (1) alle weite-
ren Komponenten im realen Abgas vernachlässigbar sind, (2) die Stickoxide ausschließlich 
in den Formen NO  und 2NO  vorliegen und (3) den unverbrannten Kohlenwasserstoffen eine 
molare Masse zugeordnet werden kann. Im Folgenden sind der Übersichtlichkeit halber alle 
Indizes ohne weitere Angabe auf Abgas zu beziehen.  
Es gilt für die Stoffmengenanteile im feuchten und trockenen Abgas der Zusammenhang  
 
( )OHii
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1    und     trtr ψψψψψ −⋅=⇒
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== . (3-10) 
Aus der Summe aller Stoffmengenanteile folgt  
 ( ) ( ) 11
11
22222
22222
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. (3-11) 
Eine weitere Gleichung zur Bestimmung des Stickstoffanteils im Abgas erhält man durch 
Bilanzierung aller Stickstoffatome über den Motor mit 
 
( )
222222 2
122
,, NONOLNNNONONLN nnnnnnnn +⋅−=⇔++⋅=⋅ . (3-12) 
Der Index L steht hier für die dem Motor zugeführte Frischluft. Durch Bezug auf das gesamte 
feuchte Abgas und Umformungen erhält man  
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Die neu eingebrachten Massenströme des Luftstickstoffs und des Abgases müssen also be-
kannt sein.  
Die molare Masse des Abgases ist eine Größe, die wiederum von der Abgaszusammenset-
zung abhängt und angegeben werden kann als  
 ( ) ( )OHOtrOCOtrCOCOtrCO
NONONONOHCHCOHOHNN
i
iiA
MMM
MMMMMMM
22222
222222
1 ψψψψ
ψψψψψψ
−⋅⋅+⋅+⋅+
⋅+⋅+⋅+⋅+⋅=⋅= ∑
. (3-14) 
Alle Stickoxide im feuchten Abgas werden als Summenwert gemessen. Man erhält also für 
ein Abgrenzen der Stickstoffmonoxide gemäß der oben getroffenen Annahme  
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 NONONO x ψψψ −=2 . (3-15) 
Zur übersichtlicheren Darstellung bietet es sich an, die folgenden Platzhalter einzufügen  
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Durch Umformen der unabhängigen Formeln 3-11, 3-13 und 3-14 und Einsetzen der Platz-
halter erhält man für die molare Masse des Abgases  
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Der Stickstoffmassenstrom der zugeführten Frischluft lässt sich bestimmen, wenn der ge-
samte feuchte Frischluftmassenstrom am Prüfstand aufgenommen wird und der Wasser-
massenanteil der feuchten Frischluft bekannt ist.  
 
( )LOHLtrLNLN mm ,,, 222 1 ξξ −⋅⋅= &&  (3-18) 
Der Stickstoffmassenanteil trockener Luft ist in einschlägiger Literatur, wie beispielsweise in 
[141], nachzulesen als 768,0
,2
=
tr
LNξ . Die molare Masse der unverbrannten Kohlenwasser-
stoffe kann, abgeleitet aus [141], zu 
kmol
kgMHC 75=  abgeschätzt werden.  
Durch Rückeinsetzen in die Formeln 3-11 und 3-13 lassen sich die Mengenanteile von Stick-
stoff und Wasser im Abgas bestimmen. Mit Hilfe der Formel 3-10 folgt letztendlich die Um-
rechnung der trocken gemessenen Anteile auf das gesamte feuchte Abgas.  
3.2.2.1. Abschätzung des chemischen Anteils der Abgasenthalpie 
Bei bekannter Abgaszusammensetzung können der thermische und chemische Anteil der 
Abgasenthalpie ermittelt werden. Insbesondere bei fetten Abgasen ist der chemische Anteil 
groß. Auch bei stöchiometrischen Abgasen tragen unverbrannte Kohlenwasserstoffe und 
nicht vollständig oxidierter Kohlenstoff in Form von Kohlenmonoxid merklich zur Abgasent-
halpie bei, wie in Bild 3-3 anhand der Enthalpiezusammensetzung einer exemplarischen 
Abgasmessung abgebildet ist. Die gemessenen Rohemissionen des Motors befinden sich 
bei dem dargestellten stationären Betriebspunkt im zu erwartenden Bereich von circa 
0,7 % CO , 600 ppm HC  und 2000 ppm xNO . Die xNO -Emissionen stellen einen negativen 
chemischen Energieanteil dar, da die Reaktionsenthalpie der endothermen Reduktion dieser 
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auf Stickstoff und Sauerstoff ein entgegengesetztes Vorzeichen aufweist. Der Betrag dieses 
negativen Enthalpieanteils macht in Bild 3-3 die Differenz der Summe der drei angegebenen 
Anteile zur totalen Enthalpie (100 %) aus. 
 
Bild 3-3: Abgasenthalpieanteile bei stöchiometrischem Motorbetrieb (λ=1) 
Die thermische Abgasenthalpie ist bei dem hier bei 377°C gemessenen Abgas auf die Stan-
dardtemperatur von 25°C bezogen. Für den chemischen Enthalpieanteil der HC -Emissionen 
ist aus Unkenntnis ihrer genauen molekularen Zusammensetzung dieser die niedrige molare 
Reaktionsenthalpie von Propan verwertet. Im realen Abgas dürfte der chemische Enthalpie-
anteil noch größer ausfallen. Auf eine Darstellung weiterer Messpunkte kann an dieser Stelle 
verzichtet werden.  
Die spezifische oder molare Abgasenthalpie von ottomotorischem Rohabgas kann nur genau 
bestimmt werden, wenn auch die gezeigten wesentlichen Spurenelemente bekannt sind. 
Zwar machen diese einen fast unmerklichen Anteil in der Abgaszusammensetzung aus, stel-
len aber dennoch einen großen Anteil der im Abgas enthaltenen Energie dar. Bei fetten Ab-
gasen fällt der schwer zu quantifizierende chemische Anteil noch stärker ins Gewicht. Zudem 
ist nach [141] im motorischen Rohabgas zusätzlich mit Wasserstoff zu rechnen, der in den 
vorangegangenen Betrachtungen auf Grund zusätzlich notwendiger Annahmen nicht be-
rücksichtigt wurde. Die Vernachlässigung von Wasserstoff im Rohabgas hat nur einen gerin-
gen Einfluss auf die Bestimmung der molaren Masse des Abgases und der restlichen Zu-
sammensetzung, spielt aber auf Grund der hohen Reaktionsenthalpie eine gewichtige Rolle 
bei der Quantifizierung des chemischen Abgasenthalpieanteils. Man müsste also viele weite-
re Annahmen treffen, um die Abgasenthalpie mit den vorhandenen Abgasmessungen zu 
bestimmen.  
3.2.3. Abgasenthalpie nach R. PISCHINGER 
Einfacher ist eine Beschreibung der Abgasenthalpie an sich in Abhängigkeit von Temperatur 
und Luftverhältnis ohne dabei die komplette Abgaszusammensetzung bestimmen zu müssen. 
Ansätze hierzu finden sich beispielsweise in [189]. R. PISCHINGER hat in [140] umfangreiche 
Untersuchungen zu den thermodynamischen Stoffeigenschaften von verbrennungsmotori-
schen Abgasen dargelegt. Ergebnisse der Berechnungen waren, unter anderem, spezifische 
Abgasenthalpien. Sie sind für den Bezugszustand bei 25°C in tabellarischer Form angege-
total
thermisch CO HC
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100%
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ben. Bei einem Druck von 1 bar lassen sie sich im Temperaturbereich von 300–1500 K durch 
folgenden Polynomansatz ohne Abweichung zu den Tabellenwerten beschreiben.  
 
( ) 2021122001100025, , λλλλ ⋅+⋅⋅+⋅+⋅+⋅+=∆ ° RPTRPTRPRPTRPRPTh CRP  (3-19) 
Die Temperatur ist in K einzusetzen. Es gelten verschiedene Koeffizienten für fette und ma-
gere Abgase, wie in Tabelle 3-2 angegeben.  
 00RP  10RP  01RP  11RP  20RP  02RP  
1≥λ  -286 1,011 -27,29 -0,0255 0,000136 6,425 
1<λ  8479 1,141 -14190 -0,1559 0,000136 5402 
Tabelle 3-2: Koeffizienten für Abgasenthalpieansätze nach R. PISCHINGER 
Das Ergebnis ist die spezifische Abgasenthalpie in 
kg
kJ
.  
Die Abgasenthalpie nach R. PISCHINGER ist als absolute Enthalpie anzunehmen, inklusive 
des chemisch gebundenen Anteils. Dieser Ansatz findet in dieser Arbeit in der Auswertung 
der angegebenen Energiebilanzierung um den Brennraum Verwendung, da der hier zu 
Grunde liegende Motor mit einem vergleichbaren homogenen ottomotorischen Brennverfah-
ren betrieben wird. Bei anderen Motoren mit beispielsweise direkt einspritzendem Brennver-
fahren und damit einhergehend verschobenen Schadstoffkonzentrationen im Abgas emp-
fiehlt sich gegebenenfalls ein alternativer Ansatz.  
Weitere Ansätze zur Beschreibung des thermischen Abgasenthalpieanteils etwa zur Bewer-
tung von Abgaswärmeübertragern befinden sich im Anhang in Kapitel 8.10. 
3.2.4. Messung der Abgastemperatur 
Abgastemperaturmessungen an Motorenprüfständen mittels Thermoelementen liefern je 
nach Position des Thermoelementes, der Abgastemperatur selbst und der Temperatur der 
das Thermoelement umgebenden Wände abweichende Ergebnisse.  
 
Bild 3-4: Skizze einer Abgasmess-Stelle und zugehöriger Wärmeströme 
Durch Wärmeleitung im Thermoelement und durch den Strahlungsaustausch des Thermo-
elementes mit den umgebenden Wänden stellen sich, in Bild 3-4 dargestellt, auch für eine 
Thermoelement 
( ) 
Abgas ( ) 
Wand ( ) 
Temperaturen:
Strahlungs-
austausch mit 
Wand 
Wärmeübergang      
Abgas - Thermoelement 
 
Wärmeleitung im 
Thermoelement:  Laufkoordinate x  
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stationäre Messung Wärmeströme ein, die in einer Energiebilanz beschrieben werden kön-
nen, mit dem Resultat, dass die vom Thermoelement ermittelte Temperatur geringer ausfällt 
als die tatsächlich anliegende Temperatur des Gasmassenstromes.  
Thermoelemente mit einem Reflexionsschirm zur Senkung der Abstrahlverluste stellen eine 
größere Störung der Gasströmung dar, und sind ferner teurer und aufwändiger zu montieren. 
Aus diesen Gründen werden einfache Thermoelemente benutzt, deren temperaturmessende 
Spitzen in der Mitte der Strömung angebracht werden. Eine Abschätzung des Messprinzip-
bedingten Fehlers wird an dieser Stelle vorgenommen. 
Das Thermoelement ist selbst eine Rippe und kann mit Hilfe der Theorie der Wärmeübertra-
gung analytisch beschrieben werden. Für die in Bild 3-4 angegebenen Formeln sind Kα  der 
Wärmeübergangskoeffizient durch Konvektion zwischen Gas und Thermoelement und λ  die 
Wärmeleitfähigkeit des Thermoelementes. Der Strahlungsaustausch zwischen Thermoele-
ment und Wand kann nach [96] für zwei einander umschließende graue Körper für den 
Grenzfall einer um Größenordnungen kleineren inneren Oberfläche angegeben werden als  
 
( )44 WThThiWTh TTAQ −⋅⋅⋅=↔ σε& . (3-20) 
Dabei ist Thε  der Thermoelement-Emissionsgrad und σ  die STEFAN-BOLTZMANN-Konstante.  
Es lässt sich der Strahlungsaustausch mittels eines Wärmeübergangskoeffizienten der 
Strahlung nach NEWTONscher Schreibweise darstellen als  
 
( ) ( ) ( ) ( )WThWThWThThWThSWTh TTTTTTTTq −⋅+⋅+⋅⋅=−⋅=′′ ↔ 22σεα& . (3-21) 
Für eine Abschätzung des maximalen Einflusses des Strahlungsaustausches kann der 
Wärmeübergangskoeffizient der Strahlung Sα  aus Formel 3-21 mit der Gas- und Wandtem-
peratur gebildet werden zu  
 
( ) ( )22 WAWAThS TTTT +⋅+⋅⋅= σεα . (3-22) 
Mit den in Bild 3-4 angegebenen Formeln für Wärmeleitung und Konvektion erhält man die 
Differentialgleichung für den Temperaturverlauf im Thermoelement ( )xT  als  
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Durch Einführen der Platzhalter  
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ergibt sich die einfache Form einer DGL 2ter Ordnung zu  
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µ . (3-25) 
ThU  stellt den Umfang des Thermoelementes und ThA  seine Querschnittsfläche dar. Die 
allgemeine Lösung ist  
 ( ) ( ) ( ) 221 coshsinh µµµ
S
xCxCxT −⋅+⋅= . (3-26) 
Die genaue Herleitung der Differentialgleichung, das Finden der Lösung und die Angabe der 
Koeffizienten in der Lösung sind im Anhang in Kapitel 8.3 aufgeführt.  
Für eine Fehlerabschätzung sind geeignete Parameter zu definieren. Nach WHITAKER lässt 
sich der konvektive Wärmeübergangskoeffizient Kα  angegeben in [179] abschätzen mit  
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In der Formel 3-27 sind die Kennzahlen mit dem Durchmesser des Thermoelementes zu 
bestimmen. Das Viskositätsverhältnis basiert auf den Abgas- und Wandtemperaturen.  
Alternativ gibt GNIELINSKI in [56] einen Ansatz an, der eine laminare und turbulente Anströ-
mung verarbeitet. Dieser Ansatz findet in den nachfolgenden Darstellungen Verwendung.  
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Die einzusetzende charakteristische Länge l entspricht der Umströmlänge des Körpers.  
 
Bild 3-5: Thermoelement Messfehlereingrenzung 
Lösungen des Temperaturverlaufes nach Formel 3-26 im Thermoelement sind in Bild 3-5 für 
zwei Parameterdefinitionen (je einen hohen und niedrigen Lastpunkt) dargestellt. Für beide 
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Fälle sind die Verläufe mit und ohne Strahlungsaustausch nebeneinander gezeigt. Der reale 
Messfehler muss dazwischen liegen, da die Annahmen für die Berechnungen mit Strah-
lungsaustausch eine Maximalabschätzung darstellen.  
Die benutzten Parameter sind in Tabelle 3-3 angegeben. Die für die Messung maßgebliche 
Temperatur an der Spitze des Thermoelementes ist ein Ergebnis der Berechnung und eben-
falls in Tabelle 3-3 angeführt.  
 Thø  Thl  ε  λ  Kα  WT  AT  ThT  
Last mm mm - W/(mK) W/(m²K) °C °C °C 
niedrig 3,2 18 0,69 4,7 100 400 500 456 
hoch 3,2 18 0,69 4,7 1000 900 1000 975 
Tabelle 3-3: Parameter für Thermoelement Messfehlereingrenzung 
Die Wärmeleitfähigkeit im Thermoelement wurde aus den Wärmeleitfähigkeiten des Cr - Ni -
Stahlmantels aus [132] und der isolierenden Keramik im Inneren des Thermoelementes aus 
[149] flächenanteilig bestimmt. Der Temperaturverlauf im Thermoelement verändert sich für 
beide Punkte ab einer bestimmten Länge nicht mehr wesentlich. Die Temperatur an der 
Spitze des Thermoelementes wird als Messergebnis ausgegeben. Der prinzipbedingte Mess-
fehler fällt für den niedrigen Teillast-Punkt höher aus, da der konvektive Wärmeübergang 
hier einen entscheidenden Einfluss bildet. Für die hohe Lastabschätzung ergäbe sich unter 
Vernachlässigung der Strahlungsverluste quasi kein Messfehler. Selbst unter Berücksichti-
gung des maximal denkbaren Strahlungseinflusses fällt der Fehler gering aus. Die Messtole-
ranz von K-Typ Thermoelementen, die an Motorenprüfständen häufig Verwendung finden, 
liegt nach [132] in einer Toleranzfeldbreite von ±0,75 %, bezogen auf die ausgegebene 
Temperatur in °C, was bei hohen realen Abgastemperaturen in der Größenordnung von 
10°C liegt. Der Fehler bei hochlastigem Motorbetrieb, wie bei der Applikation von Turbomoto-
ren am Prüfstand, fällt somit klein aus. Ein einfaches Thermoelement gibt also die tatsächli-
che stationäre Gastemperatur bei hohen Leistungen mit großer Genauigkeit wieder.  
Der maximal abzuschätzende Fehler ist stark vom Temperaturgefälle zwischen Gas und 
Wand und dem konvektiven Wärmeübergangskoeffizienten abhängig. Für variierende Tem-
peraturdifferenzen zwischen Gas und Wand bis 100°C und für einen variierenden konvekti-
ven Wärmeübergangskoeffizienten von 100 – 1000 W/(m²K) ist der maximal denkbare Mess-
fehler in Bild 3-6 für heißes und kaltes Abgas bei stationärem Gasmassenstrom dargestellt.  
Im Vergleich beider Flächen ist deutlich zu erkennen, dass dem Strahlungseinfluss bei ho-
hen Abgastemperaturen ein größeres Gewicht zukommt. Bei der größten Temperaturdiffe-
renz wäre der Fehler bei heißem Abgas bei kleinen konvektiven Wärmeübergangskoeffizien-
ten doppelt so groß und bei großen konvektiven Wärmeübergangskoeffizienten etwa fünfmal 
so groß. Dennoch ist das absolute Niveau des Messfehlers gering. Im realen Motorbetrieb 
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sind Messpunkte für diese extremen Bedingungen eher unwahrscheinlich, da hohe Abgas-
temperaturen auch mit höheren konvektiven Wärmeübergangskoeffizienten einhergehen.  
Bild 3-6: Maximal möglicher Messfehler für heißes und kaltes Abgas 
Die angegebenen maximalen Fehler entstammen den aufgezeigten Überlegungen mit ent-
sprechenden Abschätzungen. Es ist davon auszugehen, dass die realen Messfehler kleiner 
ausfallen. Zum einen ist der Wärmetransport zwischen Thermoelement und Wand durch den 
Kraftschluss des Sensors über eine Klemmverschraubung mit dazugehörigem Wärmedurch-
gangswiderstand gemindert. Zum anderen ist die Abschätzung durch Strahlungsaustausch 
zu hoch angesetzt, so dass reale Motorbetriebspunkte eher in den Bereich kleinerer Fehler 
fallen. Reale Messfehler werden sich im Bereich der Genauigkeitstoleranz der Thermoele-
mente selbst bewegen. Messfehler in der Größenordnung von 100 – 200°C können also 
nicht ausschließlich durch den Wärmetransporteffekt des Thermoelements erklärt werden.  
 
Bild 3-7: Maximal- und Minimalwerte der gemessenen Abgastemperaturen mit zugehöriger 
molarer Abgasenthalpie und relativer Abweichung der einzelnen Zylinder untereinander 
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Bild 3-7 zeigt die Breite der Abgastemperaturmessungen. Unter Verwendung der Formel 
8-49 ergibt sich die minimal und maximal anzusetzende molare physikalische Abgasenthal-
pie. Der Betrag der größten Abweichung zum Mittelwert aller Zylinder ist ebenfalls dargestellt 
und liegt im Durchschnitt bei etwa 2 %.  
Beim Abgleich von Simulationsmodellen mit Prüfstandsdaten sollte darauf geachtet werden, 
dass Thermoelemente die Temperaturinformation im Abgas zeitlich mitteln. Massenstrom-
gewichtete simulierte Gastemperaturen können erheblich höher ausfallen (siehe hierzu Kapi-
tel 4.5.3) und Temperaturunterschiede zu zeitlich gemittelten Werten im Bereich von bis zu 
100–200°C aufweisen. Für die möglichst genaue Abstimmung des Simulationsmodells mit 
Prüfstandsdaten ist im Modell zusätzlich ein Thermoelement mit Wärmetransporteffekt simu-
liert.  
Erschwerend kommt hinzu, dass das Strömungsfeld um das Thermoelement je nach Ort im 
Abgasstrang unterschiedlich ausfallen kann. Im Abgastrakt können Rückströmgebiete auftre-
ten, die erheblich abweichende Temperaturen zeigen. Aus diesen Gründen liegt es nahe, die 
Werte der Temperaturmessungen an allen vier Zylindern des Versuchsmotors zu mitteln.  
3.3. Wärmeübergang in den Ein- und Auslasskanälen 
Der Wärmeübergang zwischen den in den Brennraum ein- und austretenden Gasmassen-
strömen und den Gas führenden Kanälen im Zylinderkopf hat für das hier vorgestellte Ther-
momanagementmodell zweierlei Bedeutung. Zum einen fließen die hier zu betrachtenden 
Wärmeleistungen in die Simulation selbst ein und müssen für jeden Zeitschritt der Berech-
nung neu ermittelt werden und zum anderen werden sie bei der Interpretation der Messun-
gen zur Ermittlung der Kennfelder für die Motorwärmeaufteilung benötigt. Einfache Ansätze 
für den Wärmeübergangskoeffizienten für Rohrströmungen wie in [55] oder [96] scheitern an 
dieser Stelle, da sie die Turbulenzgenerierung durch die Ventile zum Brennraum hin nicht 
berücksichtigen können. Dies gilt insbesondere für die Auslasskanäle, da die Turbulenz er-
zeugenden Ventile dort am Strömungseintritt sitzen. Aus diesem Grund ist der Wärmeüber-
gangskoeffizient im Auslasskanal bei gängigen Geometrien größer als im Einlasskanal. [191] 
3.3.1. Wärmeübergang nach ZAPF 
Aktuelle Ansätze zur Beschreibung des Wärmeübergangs in den Ein- und Auslasskanälen 
eines Verbrennungsmotors beziehen sich fast ausschließlich auf Untersuchungen von ZAPF, 
die Ende der 60er Jahre aufbauend auf Untersuchungen von WOSCHNI [184] in der Ver-
suchsabteilung der Maschinenfabrik Augsburg Nürnberg durchgeführt wurden. Hierbei wur-
den in Abhängigkeit vom Ventilhub dimensionsbehaftete Formeln für Wärmeübergangskoef-
fizienten anhand von stationären Messungen entwickelt [191].  
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( ) °⋅⋅⋅−⋅= m²h / kcal   TmhVEK 33,068,001,0170 &α  (3-29) 
 
( ) °⋅⋅⋅−⋅= m²h / kcal   TmhVAK 41,05,001,0145 &α  (3-30) 
Hierin sind EKα  bzw. AKα die Wärmeübergangskoeffizienten im Ein- bzw. Auslasskanal, Vh
der Ventilhub in mm , m&  der Mengendurchsatz in 
s
kg
 und T  die Temperatur in K .  
Eine dimensionslose Form, die im Ergebnis von der dimensionsbehafteten Form abweicht, 
wurde später von ZAPF selbst in [190] angegeben.  
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stellt hier das Verhältnis aus Ventilhub und innerem Ventilsitzdurchmesser dar.  
 
Bild 3-8: Wärmeübergangskoeffizienten im Ein- und Auslasskanal nach ZAPF                       
(Angegebene Werte, Ansatz 1 aus [191], Ansatz 2 aus [190]) 
In Bild 3-8 dargestellt sind Messdaten von ZAPF [191] für die Ein- und Auslass-Seite und sei-
ne Ansätze (Formeln 3-29 und 3-30: Ansatz 1, Formeln 3-31 und 3-32: Ansatz 2), die die 
Messdaten widerspiegeln sollen. Auslass-seitig trifft kein Ansatz die Messwerte mit hinrei-
chender Genauigkeit.  
3.3.2. Interpretationen des Wärmeübergangs nach ZAPF 
In der weiterführenden Literatur finden sich abgeleitete Ansätze wie in [121] für den Wärme-
übergangskoeffizienten im Auslasskrümmer  
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Mit Krümmerα  als Wärmeübergangskoeffizient im Auslasskrümmer, 
i
Ventil
d
h
 als das Verhältnis 
aus Ventilhub und innerem Ventilsitzdurchmesser, dem Massenstrom Abgasm& , der Tempera-
tur T  (im Nenner!) und dem Kanaldurchmesser Kanald . Einheiten sind nicht angegeben.  
Vergleiche von PIVEC in [142] mit Messungen an neueren Kanalgeometrien beziehungsweise 
Vergleiche mit CFD-Berechnungen bestätigen mit einem gewissen Spielraum die Gültigkeit 
des Ansatzes von ZAPF mit folgender Interpretation.  
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Für diese Formeln gelten die Angaben der Formeln 3-29 und 3-30 mit dem Zusatz, dass der 
Massenstrom m&  in 
s
kg
 und die Kanaldurchmesser EKd  bzw. AKd  in mm  einzusetzen sind. 
Diese Formeln werden in einer aktuellen Untersuchung zum Thema Thermomanagement 
von WEINRICH verwendet [177].  
Die Interpretationen der ursprünglichen Formeln 3-29 und 3-30 variieren in der Skalierung, 
der Verwertung des Kanaldurchmessers und der Abgastemperatur. In Formel 3-33 steht der 
Durchmesser im Nenner und wird in m  eingesetzt, wohingegen er in Formel 3-35 im Zähler 
steht, der Zahlenwert aber in mm  eingesetzt wird. Gleiches gilt für die Abgastemperatur. Es 
werden hier aber nicht immer Angaben zu einzusetzenden Einheiten gemacht.  
3.3.3. Weiterentwicklung des Wärmeübergangs nach ZAPF 
Um die Unschärfe der Formeln einzugrenzen, wird hier eine erneute Entwicklung der For-
meln für die Wärmeübergangskoeffizienten anhand der dokumentierten Messdaten von ZAPF 
aus [191] vorgenommen. Formel 3-31 für die Einlasskanäle passt, wie in Bild 3-8 zu erken-
nen ist, bereits gut zu den Messwerten. Für die Auslasskanäle lässt sich eine neue Glei-
chung finden. Ausgangspunkt sind stationäre Messungen von ZAPF in [191], die für einen 
konstanten Ventilhub 1,Vh den Zusammenhang 3-36 aufzeigen.  
 
5,0Re566,2 ⋅=AKNu  (3-36) 
Aus Messungen mit konstantem Massenstrom und variablem Ventilhub ergibt sich angege-
ben in [191] die Proportionalität  
 ( )VAK hNu ⋅− 01063,01~ . (3-37) 
Aus 3-36 und 3-37 ergibt sich für den Wärmeübergang in Abhängigkeit vom Ventilhub  
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01063,01Re566,2 5,0
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. (3-38) 
Hierin stellt 1,Vh  den Ventilhub des Versuchsmotors von ZAPF in [191] dar. Eliminiert man 
den Ventilhub Vh  mit dem inneren Ventilsitzdurchmesser iD , erhält man die dimensionslose 
Form  
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Der Vergleich von 3-32 mit 3-39 zeigt, dass lediglich der Vorfaktor verändert werden musste, 
um die Messwerte widerzuspiegeln.  
3.3.4. Toleranzfeldbreite des Wärmeübergangs nach ZAPF 
In der Simulation einer realen technischen Anwendung müssen alle dimensionslosen Geset-
ze in die relevanten physikalischen Größen rückgewandelt werden. Da die Kennzahlen unter 
anderem mit Stoffeigenschaften gebildet werden, ist die Genauigkeit der Anwendung eines 
dimensionslosen Gesetzes unter anderem von der Güte der Kenntnis der Stoffeigenschaften 
bestimmt. Ein Ladungswechselberechnungsmodell simuliert mit Luft, einem Gemisch aus 
Luft und Brennstoff und Abgas. In Bild 3-9 sind die Stoffeigenschaften bei Umgebungsdruck 
für die Ermittlung der REYNOLDS- und NUSSELT-Zahl aus verschiedenen Quellen für Luft und 
für Abgas dargestellt. Die Stoffwerte für Abgas entstammen einer Abschätzung mit Stoffwer-
ten aus [61] mit einem molaren Stickstoffanteil von 76 % und jeweils gleichen Teilen Kohlen-
dioxid und Wasser.  
 
Bild 3-9: Eigenschaften für Luft (Zapf [191], Kneer [96], VDI [152], GT [61]) und Abgas [61]  
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Die Abweichungen belaufen sich durchaus auf einige Prozentpunkte, so dass an dieser Stel-
le eine Sensitivitätsabschätzung der Genauigkeit der Wärmeübergangsgesetze für die Ein-
lass- und Auslasskanäle nach ZAPF sinnvoll erscheint.  
Die in Kapitel 3.3.2 aufgeführten dimensionsbehafteten Interpretationen der Wärmeübergän-
ge benutzen eine Beschreibung der Stoffeigenschaften als Funktion der Temperatur der 
Form  
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. (3-40) 
Dieser einfache Ansatz ermöglicht zum einen die Berücksichtigung der Stoffeigenschaften 
allein durch Verarbeiten der Fluidtemperatur T  in K  und resultiert zum anderen in einem 
unkomplizierten, dimensionsbehafteten Gesetz.  
Berücksichtigt man für die Wärmeleitfähigkeit und Viskosität von Luft unterschiedliche Para-
meter A  und b , erhält man in der Skalierung und im Exponenten der Temperatur abwei-
chende dimensionsbehaftete Gesetze.  
Ausgangspunkt sind die Formeln 3-31 und 3-39, die für die Ein- und Auslass-Seite zu einer 
Beschreibung parametriert werden können.  
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Die Größen C , n  und B  fungieren dabei als Parameter. Die REYNOLDS-Zahl einer 
Rohrströmung ist abhängig von Massenstrom m&  und Durchmesser L  beschrieben als  
 
L
m
⋅⋅
⋅
=
piη
&4Re . (3-42) 
Durch Einsetzen von Formel 3-6 und 3-42 in Formel 3-41 und Umformen erhält man für den 
Wärmeübergangskoeffizienten  
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Wählt man für die Fluideigenschaften einen temperaturabhängigen Ansatz wie in Formel 
3-40, so erhält man schließlich  
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Die Unschärfe der Stoffeigenschaften ist wie in Bild 3-9 dargestellt ist in den Parametern λA , 
ηA , λb  und ηb enthalten. Die allein hieraus resultierende Unschärfe für den Wärmeübergang 
kann durch eine Parametervariation verdeutlicht werden für alle Verläufe aus Bild 3-9 selbst 
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und für die Einhüllenden dieser Kurvenscharen. Aus 3-44 lässt sich ein skalierter Wärme-
übergangskoeffizient definieren zu  
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∗α  hat die Einheit 13nn1n1 Kskgm −−−+ ⋅⋅⋅  und stellt somit keine sinnvolle physikalische Grö-
ße zur Beschreibung des Wärmeübergangs dar, kann aber gut zum relativen Vergleich der 
Parametervariationen für die Einlass- und Auslass-Seite herangezogen werden.  
 
Bild 3-10: Streubereich des Wärmeübergangs nach ZAPF in Parametervariation für Viskosität 
und Wärmeleitfähigkeit mit maximaler prozentualer Abweichung.  
In Bild 3-10 sind Temperaturverläufe für einige Variationen der Stoffeigenschaften dargestellt. 
Die benutzten Parameter sind im Anhang in Kapitel 8.4 aufgeführt.  
Allein durch unterschiedliche Beschreibungen der Stoffeigenschaften ergeben sich in der 
Anwendung des Wärmeübergangsgesetzes Ungenauigkeiten von 7–17 %. Diese Abwei-
chungen liegen aber innerhalb der gängigen Genauigkeit von Wärmeübergangsgesetzen. Im 
Simulationsmodell dieser Untersuchung kommen dimensionsbehaftete Gesetze zur Anwen-
dung, die für die Ein- und Auslasskanäle jeweils im Mittel der gezeigten Variationen liegen.  
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Die von ZAPF postulierte stationäre Strömung in eine Richtung stellt sich im realen Betrieb 
eines Motors auf Grund der Gasdynamik nicht ein. Das Gas strömt stattdessen in beide 
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Richtungen, so dass bei der Anwendung der dimensionslosen Gesetze weitere Annahmen 
getroffen werden müssen. Wie in Bild 3-10 ersichtlich ist, liegt der Wärmeübergangskoeffi-
zient im Auslasskanal etwa doppelt so hoch wie im Einlasskanal, was hauptsächlich auf die 
höhere Turbulenz durch das am Anfang des Auslasskanals sitzende Ventil zurückzuführen 
ist. Die Richtungsumkehr der Strömung kann also in einer Näherung vereinfacht berücksich-
tigt werden, indem der Wärmeübergangskoeffizient im Auslasskanal bei Rückströmen hal-
biert und im Einlasskanal entsprechend verdoppelt wird. Die Genauigkeit des Wärmeüber-
gangsgesetzes nach ZAPF zeigt also prinzipbedingte Grenzen auf, die bei der Anwendung 
bedacht werden müssen.  
3.4. Wärmeübergang im Brennraum 
Die Beschreibung des Wärmeübergangs im Brennraum hat, angefangen von NUSSELT [131] 
im Jahr 1923 bis in die 70er Jahre eine Entwicklung verschiedener Ansätze durchlaufen, bis 
WOSCHNI einen bis heute in vielen Anwendungen verbreiteten Ansatz in [185] formuliert hat. 
PFLAUM fasst die Entwicklung der Gesetze bis zu diesem Punkt in [138] übersichtlich zu-
sammen. Aus den nachfolgenden Weiterentwicklungen sind außerdem die Gesetze von HO-
HENBERG [76] und BARGENDE [6] zu nennen, die im Aufbau dem Ansatz von WOSCHNI ähneln. 
Gemeinsam ist allen genannten Gesetzen ein quasistationärer Charakter, der von KLEIN-
SCHMIDT in [94] auf der Grundlage einer Vielzahl von Untersuchungen, die hier nicht im Ein-
zelnen genannt werden sollen, zusammenfassend als unzureichend in Frage gestellt wird. 
Um die quasistationären Gesetze auf reale Motorzustände anpassen zu können, werden 
auch in jüngster Zeit Vorschläge zu ihrer Skalierung gemacht, wie beispielsweise von LEJSEK 
in [105]. Vergleichende Untersuchungen der Übergangsgesetze wie in [138] oder [141] zei-
gen die große Streubreite der Ansätze eindrucksvoll auf.  
Es bleibt also festzuhalten, dass der brennraumseitige Wärmeübergang trotz jahrzehntelan-
ger, intensiver Forschung auf Grund seiner Komplexität noch nicht vollständig und eindeutig 
zu beschreiben ist. Eine Skalierung oder Anpassung etwaiger Gesetze ist gängige Praxis bei 
jeder Ladungswechselberechnung. Der sich tatsächlich einstellende Wandwärmestrom wäh-
rend des Verbrennungsprozesses hängt zudem naturgemäß von der Wandtemperatur ab, 
die in einem Thermomanagementmodell wiederum eine Berechnungsgröße in Abhängigkeit 
von anderen Randbedingungen ist. In dieser Arbeit wird wegen seiner guten Handhabbarkeit 
und der hohen Verbreitung der Ansatz von WOSCHNI verwendet. Auf eine Skalierung des 
Gesetzes wird für den Simulationsmodellabgleich verzichtet. In den nachfolgenden Kapiteln 
wird der Abgleich mit den Prüfstandsmessdaten und seine Genauigkeit vorgestellt. Es sei an 
dieser Stelle ausdrücklich darauf hingewiesen, dass mit dieser Arbeit keine generelle Bestä-
tigung der Allgemeingültigkeit des Ansatzes von WOSCHNI gegenüber alternativen Ansätzen 
angestrebt wird, wie es in [158] versucht wird. Vielmehr ist auch denkbar, dass mit einem 
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alternativen Gesetz und daraufhin angepassten weiteren Randbedingungen eine ähnliche 
Simulationsgüte erzielt werden könnte. Diese Arbeit stellt jedoch ein weiteres Beispiel dar, 
wie ein Simulationsmodell mit Hilfe des Ansatzes von WOSCHNI erfolgreich mit Messdaten 
abzugleichen ist.  
3.5. Wärmeübergang zwischen Kolben und Zylinderrohr 
Getrieben durch ein großes Temperaturgefälle zwischen Kolben und Zylinderrohr und durch 
die teils im Kontakt stehenden Strukturen fließt über die Kolbenringe und das Hemd ein nen-
nenswerter Wärmestrom. Aufbauend auf Untersuchungen von KLAUS in [92] sind Gesetze für 
diese Arbeit abgeleitet worden, die im Nachfolgenden dargestellt werden.  
3.5.1. Wärmeübergang zwischen Kolbenhemd und Zylinderrohr 
Der Wärmeübergang am Hemd ist maßgeblich vom Laufspiel des Kolbens beziehungsweise 
von der thermischen Ausdehnung des Kolbens abhängig. Für den Durchgangskoeffizienten 
am Hemd kann in Abhängigkeit der Kolbenhemdtemperatur ein Gesetz formuliert werden zu  
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3.5.2. Wärmeübergang zwischen Kolben und Kolbenringen 
An den Ringflanken ist von KLAUS eine Lastabhängigkeit des Wärmeübergangs festgestellt 
worden. Abgeleitet ergibt sich 
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3.5.3. Wärmeübergang zwischen Kolbenringen und Zylinderrohr 
Die Wärmeübertragung zwischen Ringen und Zylinderrohr ist nach KLAUS hauptsächlich von 
der Kolbengeschwindigkeit und der Viskosität des Öls am Zylinderrohr abhängig. Er gibt eine 
Gleichung an, die die mittlere Kolbengeschwindigkeit und die Ölviskosität, beschrieben von 
LANG in [102], berücksichtigt, jedoch ohne korrekte Einheitenkonversion. Aus den von KLAUS 
veröffentlichten Diagrammen ist ersichtlich, dass KLAUS selber die Einheitenkonversion für 
seine Diagramme richtig durchgeführt haben muss, so dass seine angegebene Gleichung 
mit fehlerhafter Einheitenkonversion etwas abgeändert verwendet werden kann als  
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Hierbei ist die dynamische Viskosität des Öles η  bei der Oberflächentemperatur des Zylin-
derrohrs einzusetzen. Der Koeffizient 1D  ist als mittlerer Koeffizient anhand der für den 
Wärmeübergang wirksamen Flächen der Kompressionsringe und des Ölabstreifrings gewählt. 
Der empirisch gefundene Exponent 2D  beinhaltet den Reibeinfluss, der in diesem Gesetz 
nicht aufgeschlüsselt und angepasst werden kann. Nach KLAUS ist jedoch bei dieser Vorge-
hensweise die Genauigkeit für die meisten Anwendungsfälle ausreichend.  
Die mittlere Kolbengeschwindigkeit steht in Formel 3-50 im Nenner, was bei kleinen Kolben-
geschwindigkeiten zu hohen Wärmedurchgangskoeffizienten führt. Das scheint sinnvoll, da 
bei niedrigen Geschwindigkeiten gute Haftbedingungen zwischen Ringen und Zylinderrohr 
vorliegen, die einen Wärmedurchgang begünstigen. In der Realität ist wiederum der Wärme-
durchgang selbst bei stehendem Kolben begrenzt und nicht unendlich hoch, wie Formel 3-50 
theoretisch ausgeben würde. Die von KLAUS untersuchte minimale Kolbengeschwindigkeit 
betrug 6,5 m/s, was bei Formel 3-50 als Grenzwert angenommen wird, um dem beschriebe-
nen Effekt eines endlichen Wärmedurchgangs nachzukommen.  
3.6. Wärmeübergang zum Motorwassermantel 
Im internen Wasserkreislauf des Motorkühlsystems treten bedingt durch unterschiedliche 
Strömungszustände und Siedevorgänge örtlich stark unterschiedliche Wärmeübergangskoef-
fizienten auf. An der Wasserseite der Zylinderlaufbuchsen variieren selbst bei moderaten 
Motorlasten in [107] die gemessen Wärmeübergangskoeffizienten zwischen 1500 W/(m²K) 
und 40000 W/(m²K). Insbesondere bei der Festigkeitsauslegung von Zylinderkopf und Zylin-
derkurbelgehäuse mit Hilfe von fein diskretisierten FE-Berechnungen ist die Kenntnis der 
wasserseitigen Randbedingungen von entscheidender Bedeutung. In der gängigen Praxis 
werden diese Randbedingungen mittels CFD-Berechnungen örtlich bestimmt [58] und in Ab-
hängigkeit der Oberflächentemperatur in Anlehnung an [96] und [138] angepasst.  
Eine Beschreibung des wasserseitigen Wärmeübergangs in Form eines allgemeingültigen 
motorübergreifenden Gesetzes ist also nicht durchführbar. Für das in dieser Arbeit vorge-
stellte Simulationsmodell wird ein Ansatz gewählt, der analog zu den von PFLAUM und MOL-
LENHAUER in [138] dargestellten Ansätzen aufgebaut ist.  
 
33,034,0 PrRe3,4 ⋅⋅=ZKNu  (3-51) 
 
33,024,0 PrRe5,11 ⋅⋅=ZKGNu  (3-52) 
Der wasserseitige Wärmeübergang im Zylinderkopf nach Formel 3-51 unterscheidet sich 
vom Übergang im Zylinderkurbelgehäuse nach Formel 3-52 nur im Koeffizienten und Expo-
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nenten der REYNOLDS-Zahl. Beide Formeln beschreiben den motorindividuellen konvektiven 
Wärmeübergang für den hier betrachteten Versuchsträger und wurden anhand der Messun-
gen angepasst. Zur Bestimmung und Auflösung der Kennzahlen sind repräsentative Strö-
mungsquerschnittsdurchmesser in Zylinderkopf und Zylinderkurbelgehäuse einzusetzen, die 
auf Grund der komplexen Geometrie der Wassermäntel insbesondere im Zylinderkopf mit 
einem gewissen Interpretationsspielraum behaftet sind. In dieser Arbeit sind die in Tabelle 
3-4 dargestellten Ersatzdurchmesser gewählt worden.  
Zylinderkopf Zylinderkurbelgehäuse 
12 mm 16,56 mm 
Tabelle 3-4: Kühlwasserseitige hydraulische Ersatzdurchmesser 
Etwaiges Blasensieden wird mit einem Ansatz aus PFLAUM und MOLLENHAUER [138] in For-
mel 3-53 berücksichtigt.  
 
144,07,033,36,10 −∆⋅⋅⋅∆⋅= kpS TRpTα  (3-53) 
Hierbei wird der Kühlwasserdruck p  in bar und die mittlere Wandrauigkeit pR  in µm einge-
setzt. Es entspricht ST∆  der Temperaturdifferenz zwischen Fluid- und Siedetemperatur des 
aktuellen Kühlwasserdrucks und kT∆  der Temperaturdifferenz zwischen Fluid- und Wand-
temperatur, beide in K.  
Weitere Ansätze zur detaillierten rechnerischen Berücksichtigung von Blasensieden wie aus 
[52] sind nur in hochaufgelösten Simulationen einzubeziehen und wären vielleicht für zukünf-
tige Thermomanagementmodelle zielführend. Blasensieden trat während der Simulationen 
im betrachteten Betriebsfeld des Motors in nur einem Fall auf und hatte keinen maßgebli-
chen Einfluss auf den Betrag des gesamten Wärmeübergangs zum Kühlwasser. Wegen der 
verhältnismäßig groben Diskretisierung der finiten Wandelemente können im Simulations-
modell keine örtlichen Spitzentemperaturen modelliert werden, die im realen Motorbetrieb 
erfahrungsgemäß auftreten und durchaus zu vermehrtem örtlichen Blasensieden führen.  
Die Verläufe der resultierenden wasserseitigen Wärmeübergangskoeffizienten bei einer 
Kühlwassertemperatur von 90°C sind in Bild 3-11 gegeben.  
 
Bild 3-11: Wasserseitige Wärmeübergangskoeffizienten 
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Es bleibt festzuhalten, dass für einen 1D-Simulationsansatz durchaus Gesetze zur Beschrei-
bung des wasserseitigen Wärmeübergangs gefunden werden können, die gut zu dem Ver-
suchsträger passen, aber keinen allgemeingültigen motorübergreifenden Charakter aufwei-
sen.  
3.7. Wärmeübergang zum Motoröl 
Der Wärmeaustausch zwischen Motoröl, Motorstruktur und Umgebung findet an vielen Stel-
len im System statt, so beispielsweise, um die wichtigsten zu nennen 
• in allen Gleitlagern 
• am Öldeck des Zylinderkopfes 
• in dem am Zylinderrohr durch den Kurbeltrieb aufgewirbelten Planschöl 
• an der Kolbenunterseite durch Ölanspritzung und passive Kühlung 
• zwischen Struktur und Umgebung 
In den Ölgalerien und an weiteren Ölverbrauchern außer den Gleitlagern findet auch ein 
Wärmeaustausch statt, der schwer zu erfassen ist, aber auf Grund der geringen zu erwar-
tenden Temperaturdifferenzen zum Öl niedrig ausfällt. Die Modellierung beschränkt sich auf 
die oben genannten Wärmeinteraktionen zuzüglich des Wärmeaustausches zum Kühlwasser 
im Öl-Wasser-Wärmeübertrager. Die Berechnung der in den Lagern auftretenden Wärme-
ströme ins Öl werden im Kapitel 3.8 beschrieben.  
3.7.1. Wärmeübertragung am Öldeck und Zylinderrohr 
Weder für das Öldeck noch für das Zylinderrohr finden sich in der Literatur Gesetze oder 
Ansätze, die in Abhängigkeit von Motorprozessgrößen wie dem Ölvolumenstrom oder der 
Motordrehzahl den Wärmeaustausch zum Motoröl beschreiben. Man findet lediglich Anga-
ben zu einem definierten Betriebspunkt, von denen auf die übrigen Betriebspunkte geschlos-
sen werden muss. Aus Erfahrung können für das Öldeck und das Zylinderrohr die in Tabelle 
3-5 angegebenen Näherungswerte angesetzt werden.  
 Öldeck Zylinderrohr 
Drehzahl 5500 1/min 6500 1/min 
Öltemperatur 140°C 140°C 
Ölvolumenstrom 17,85 l/min 8,94 l/min 
Wärmeübergangskoeffizient 150 W/(m²K) 400 W/(m²K) 
Tabelle 3-5: Näherungswerte des Wärmeübergangs zum Öl am Zylinderrohr und Öldeck 
Die angegebenen Ölvolumenströme entstammen der Simulation des Schmiersystems des 
Versuchsmotors und beinhalten den gesamten Volumenstrom der Steigleitungen in den Zy-
linderkopf für das Öldeck und die Volumenströme durch die Haupt- und Nebenlager für das 
Zylinderrohr.  
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Eine Extrapolation für abweichende Motorbetriebspunkte erfolgt durch Anwendung des häu-
fig für Wärmeübergangsprobleme benutzten allgemeinen Ansatzes  
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Diese Formel beschreibt in Abhängigkeit der Stoffeigenschaften und der Ölgeschwindigkeit 
das gesamte Betriebsfeld inklusive des Referenzwertes. Die anzusetzende Ölgeschwindig-
keit ist proportional zum Ölvolumenstrom. Aus den Referenzwerten folgt der Koeffizient K . 
Durch Eliminierung des Koeffizienten und durch Umstellung fällt die charakteristische Länge 
L  heraus, und der Wärmeübergang kann somit in Abhängigkeit der Referenzwerte angege-
ben werden als  
 
8,047,033,0
,
8,067,0








⋅





⋅








⋅





⋅





⋅=
−
refrefrefp
p
refref
ref V
V
c
c
&
&
η
η
ρ
ρ
λ
λ
αα . (3-55) 
Die Temperaturabhängigkeit des Gesetzes ist wie so oft in den Stoffeigenschaften enthalten, 
die für den Referenzfall mit der Referenztemperatur zu bilden sind.  
3.7.2. Wärmeübergang an der Kolbenunterseite 
Bei Motoren mit Kolbenölspritzdüsen ist die Abbildung des Wärmeübergangs zwischen Kol-
ben und Spritzöl von entscheidender Bedeutung. Es existieren hierzu eine Reihe von Be-
rechnungsansätzen, die meistenteils als FE-Berechnungen ausgeführt sind und sich entwe-
der auf den Kolben allein beziehen wie in [166] oder die Ringe und das Zylinderrohr mit be-
rücksichtigen wie in [186].  
 
Bild 3-12: Veranschaulichung der Kolbenunterseite 
Angaben zur Höhe des Wärmeübergangs an der Kolbenunterseite durch Anspritzung finden 
sich entweder für spezielle Motoren, ohne genaue Flächenangabe oder nur als überschlägi-
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ger Schätzwert neben Werten für alternative Kühlungskonzepte, auf die an dieser Stelle nicht 
genauer eingegangen werden soll (vgl. [17],[108],[138],[153],[158] und [161]).  
Umfangreiche Untersuchungen von VIELER (geb. EL-KHAWANKEY) und PLETTENBERG, darge-
stellt in [171], zur Kolbenspritzkühlung erlauben eine eingehende Beschreibung dieses 
Wärmtransports in Abhängigkeit der Strahlgeometrie und der Stoffeigenschaften des Öls für 
mehrere Zonen der Kolbenbodenunterseite. Zur Anwendung der Gesetze auf einen realen 
Kolben müssen zunächst die wirksamen Flächen der Kolbenunterseite voneinander abge-
grenzt werden. Bild 3-12 zeigt die Unterteilung der Kolbenunterseite in die Hemdinnenfläche 
und die Kolbenbodenunterseite. Die Kolbenbodenunterseite wird hier einlass-seitig mit 
Spritzöl versorgt, das wegen der Neigung der Kolbenspritzdüse um 12 ° über einen wan-
dernden Auftreffpunkt verfügt. Die Kolbenbodenunterseite wird für die Anwendung der Ge-
setze weiterhin unterteilt in die in Bild 3-13 gezeigten Bereiche.  
 
Bild 3-13: Weitere Unterteilung der Kolbenbodenunterseite  
Hier wird dieselbe Namensgebungen wie in der Originalquelle verwendet. Der Bereich P 
wandert, wie oben erklärt, und beschreibt die wirksame Zone um den Auftreffpunkt beson-
ders hohen Wärmeübergangs. Für jeden mit K gekennzeichneten Bereich ist ein eigenes 
Gesetz angegeben. Der Bereich P wird durch zwei Gesetze beschrieben. Der hohe Wärme-
übergang direkt im Auftreffpunkt des Strahles wurde mittels Messungen an einer Platte auf-
genommen und in ein Gesetz mit der Bezeichnung P1 umgewandelt. Aus den Messungen 
an der Platte konnte bei Einsatz einer Kolbenspritzdüse mit einem Austrittsdurchmesser von 
2,1 mm ein kreisförmiger Bereich um den Auftreffpunkt mit einem Radius von 12,5 mm iden-
tifiziert werden, der für den Wärmeeintrag in der Auftreffzone maßgeblich ist. Der Wärme-
übergang im Randbereich dieser Auftreffzone P2 wird aus den Mittelwerten der angrenzen-
den Kolbenbereiche K1 und K4 gebildet zu  
 
2
41
2
KK
P
αα
α
+
= . (3-56) 
Alle Gesetze haben analog zu Untersuchungen an Kolben von STEVENS in [160] die Form  
K1 
K4 K5 
P 
K3 
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Das Verhältnis der aktuellen Viskosität des Spritzöls η  zu seiner Viskosität Wη , die es bei 
Wandtemperatur annähme, findet in gängigen Wärmeübergangsgesetzen wie bespielsweise 
in Formel 3-27 häufig Anwendung und berücksichtigt den Einfluss der Temperatur der Kol-
benbodenunterseite auf den Wärmeübergang.  
 K a b c 
P1 4,1 0,25 0,4 0,05 
K1 3,93·10-8 1,86 1,2 0,25 
K3 3,48·10-4 0,8 0,82 0,25 
K4 0,016 0,9 0,22 0,25 
K5 4,73·10-14 2,96 1,86 0,25 
Tabelle 3-6: Variablen für Gesetze nach Formel 3-57 
Die vier dimensionslosen Variablen a, b, c und K sind für alle Gesetze nach VIELER (geb. EL-
KHAWANKEY) der entsprechenden Bereiche in Tabelle 3-6 angegeben. Für die charakteristi-
sche Länge zur Aufschlüsselung der Kennzahlen wird der Austrittsdurchmesser der Kolben-
spritzdüsen eingesetzt. 
Der Verlauf des Wärmeübergangs im Bereich P wird als linear angenommen, so dass sich 
ein mittlerer Wärmeübergangskoeffizient der Kreisfläche (die Herleitung findet sich im An-
hang in Kapitel 8.2) ergibt als  
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Das Wichten der Wärmeübergangskoeffizienten mit den zugehörigen Flächen resultiert in 
einem mittleren Wärmeübergangskoeffizienten für die Kolbenbodenunterseite bei Anspritz-
kühlung.  
Außerdem muss der geringere Wärmeaustrag der Hemdinnenflächen in Betracht gezogen 
und zusätzlich eine Erhöhung des Wärmeübergangs durch in der Kurbelkammer umherge-
schleudertes Öl und den damit einhergehenden Ölnebel berücksichtigt werden. LI gibt in 
[108] Wärmeübergangskoeffizienten durch umhergeschleudertes Öl an der gesamten Kol-
benunterseite für einen Motorbetriebspunkt an, die im örtlichen Mittel mit 800 W/(m²K) ver-
anschlagt werden können. BOHAC leitet daraus einen Verlauf über Drehzahl für eine weitere 
Untersuchung an einem kleineren Motor [17] ab, ohne weitere Abhängigkeiten anzunehmen. 
Analog zum Wärmeübergang zwischen Öl und Zylinderrohr beziehungsweise Öldeck ist in 
dieser Arbeit mit Hilfe des von LI gegebenen Referenzpunktes und der Formel 3-55 das Feld 
dieses passiven Anteils beschrieben. Als Referenzvolumenstrom wird der Öldurchsatz durch 
die Haupt- und Nebenlager gewählt. Entsprechend den Flächenanteilen von Kolbenboden-
unterseite und Hemdinnenfläche wird der passive Anteil für einen gemittelten Wärmeüber-
gang an der gesamten Kolbenunterseite verarbeitet.  
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Es hat sich während der Simulationen herausgestellt, dass bei sehr niedrigen Drehzahlen die 
Wärmeausträge an der Kolbenunterseite bei Anwendung der oben beschriebenen Formeln 
etwas zu hoch ausfallen. Aus diesem Grund wurden die Formeln geringfügig an niedrigere 
Motordrehzahlen angepasst. Zum einen ist eine Schwelle in der für die REYNOLDS-Zahl be-
nötigten Geschwindigkeit des Öls am Austritt aus den Kolbenspritzdüsen so gewählt worden, 
dass erst ab Austrittsgeschwindigkeiten, die mehr als die halbe mittlere Kolbengeschwindig-
keit betragen, Wärmeübergänge durch Spritzkühlung simuliert werden. Zum anderen wird 
der passive Kühlungsanteil bei niedrigen Drehzahlen mit dem Faktor skaliert, der in Formel 
3-59 in Abhängigkeit von der zu erwartenden Zentrifugalbeschleunigung des Öls im Verhält-
nis zu seiner Gewichtskraft und der zu überwindenden Strecke zum Kolben ermittelt wird.  
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Es sind die Winkelgeschwindigkeit der Kurbelwelle ω , der Kurbelradius r  und das 
Schubstangenverhältnis sλ  einzusetzen. Um nichtphysikalische Erhöhungen zu verhindern, 
nimmt der Skalierungsfaktor maximal den Wert 1 an.  
Beide Anpassungen verändern den Wärmeübergang bei niedrigen Drehzahlen nur schwach 
und erlauben nur leichte Verbesserungen im Abgleich von Messung und Simulation, stellen 
aber physikalisch sinnvolle Begrenzungen der Gesetze für eine reale Motoranwendung dar.  
Der hier benutze Ansatz bei 90°C Öltemperatur orientiert sich an Werten aus der Literatur, 
gegeben in Bild 3-14.  
 
Bild 3-14: Vergleich von Literaturwerten mit den benutzten Ansätzen der Wärmeübergangs-
koeffizienten an der Kolbenunterseite: (1) = Anspritzkühlung ohne Hemdinnenfläche,                 
(2) = passive Kühlung ohne Hemdinnenfläche, (3) = gültig für gesamte Kolbenunterseite 
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Der Wärmeübergang an der Kolbenunterseite ist keine Funktion der Motordrehzahl, sondern 
hängt vielmehr von den Öldurchsätzen der Kolbenkühldüsen, den Temperaturen und der 
Kolbengeometrie ab. Zur Einordnung in bekannte Ansätze bietet sich jedoch ein Drehzahl-
vergleich an, zumal in Teilen der Literatur keine anderen Angaben als Vergleichswerte ge-
nannt werden. Bei den vorliegenden Angaben handelt es sich teils um allgemeingültige, teils 
um spezielle Werte, die nur für bestimmte Zonen der Kolbenunterseite gelten, wie die Anga-
be von PFLAUM, die nur im Zentralgebiet des Auftreffstrahles von 3500–8000 W/(m²K) Gül-
tigkeit beansprucht. Angaben ohne Drehzahlbezug stehen links im Diagramm. Bild 3-14 ver-
anschaulicht die Breite der Ansätze und untermauert die Notwendigkeit der in jüngster Zeit 
durchgeführten Untersuchungen. Die hier benutzten Wärmeübergangskoeffizienten sind 
dreifach eingezeichnet. Verlauf (1) beschreibt den mittleren Wärmeübergangskoeffizienten 
der Kolbenbodenunterseite nach VIELER (geb. EL-KHAWANKEY). Erst ab Motordrehzahlen ab 
1500 1/min ergeben sich Zahlenwerte größer null aufgrund der oben beschriebenen Schwel-
le. Verlauf (2) beinhaltet zusätzlich den passiven Kühlungsanteil und Verlauf (3) zeigt den 
mittleren Wärmeübergangskoeffizienten für die gesamte Kolbenunterseite inklusive der 
Hemdinnenfläche. Dieser Wert wird im Simulationsmodell als Randbedingung an der gesam-
ten Kolbenunterseite des FE-Modells aufgeprägt.  
3.7.3. Wärmedurchgang der Struktur zur Umgebung 
Ein direkter Wärmeaustausch zwischen Motoröl und Umgebung findet zumeist durch die 
Ölwanne statt. Da der Wärmeaustausch des Öls mit der Motorstruktur an vielen Stellen statt-
findet, kann hier kein funktionaler Ansatz oder Referenzwert abgeleitet werden. Die Mo-
torstruktur für diesen Wärmedurchgang wird im Simulationsmodell durch eine thermische 
Masse abgebildet, die an der Außenseite eine Wärmeübergangsdefinition zur Umgebungs-
luft im durchströmten Motorraum hat. Natürliche Konvektion allein beschreibt einen durch-
schnittlichen Wärmeübergang nur bei stehendem Fahrzeug. Sobald sich das Fahrzeug be-
wegt, wird ein durch das Kühlerpaket abgeschwächter Luftstrom durch den Motorraum gelei-
tet. Eine simulative Abbildung dieser Luftströmung ist im Modell nicht hinterlegt, so dass an 
dieser Stelle der Wärmeübergang der äußeren Motorstruktur zur Umgebungsluft vereinfacht 
in Abhängigkeit von der Fahrzeuggeschwindigkeit definiert wird (vgl. Bild 3-15).  
 
Bild 3-15: Wärmeübergangskoeffizient zur Umgebungsluft unter der Motorhaube 
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3.8. Wärmeeintrag durch Reibung 
Einen nicht unerheblichen Anteil an der Aufheizung des Motors hat die Motorreibung, die an 
vielen Stellen des Systems auftritt. Je nach Motorkonzept und Anzahl an Motorkomponenten 
kann die Reibung auf unterschiedliche Komponentengruppen aufgeteilt werden. Ansätze zur 
Reibungsberechnung für einzelne Komponenten, wie vorgestellt von FISCHER in [44], haben 
den Nachteil, dass Referenzwerte gewählt werden müssen, so dass keine genaue Berech-
nungsvorschrift vorliegt, sondern eher eine Extrapolation anhand bekannter Eckwerte. Es 
müssen also zur Anwendung bereits Messdaten vorhanden sein. Eine Reibungsberechnung 
für Motoren erscheint ohnehin schwierig, da diese je nach Motor in einem weiten Bereich 
streut. In Bild 3-16 ist dieser Streubereich für einige in der Literatur genannten Angaben und 
Berechnungsansätze zusammengestellt.  
 
Bild 3-16: Allgemeine Streuung der Motorreibung 
Der gemessene Streubereich für Otto- und Dieselmotoren von KOCH [98] umfasst die Trieb-
werksreibung bei gefeuertem Betrieb und einer Kühlwasser- und Öltemperatur von 90°C. 
Eingezeichnet sind zudem Reibungsberechnungen nach HEYWOOD [75] für einen Ottomotor 
und Abschätzungen für einen gängigen Bohrungsbereich heutiger Pkw-Dieselmotoren neben 
Ansätzen nach CHEN [26], die ebenfalls für gängige Bohrungsdurchmesser von Ottomotoren 
ausgewertet wurden. Bild 3-16 zeigt die große Spannweite der Motorreibung in Messung und 
Form von Berechnungsansätzen auf. Da die motorindividuelle Reibung für das Verbrauchs-
potenzial von Thermomanagementmaßnahmen von entscheidender Bedeutung ist, wurden 
in dieser Arbeit Stripmessungen einzelner Reibkomponenten des Versuchsmotors herange-
zogen. Die Reibung ist auf die folgenden zehn Komponenten unterteilt:  
• Kolben (Ring-, Hemd- und Kolbenbolzenreibung) 
• Pleuellager (Nebenlager) 
• Hauptlager 
• Ventiltrieb (Reibung der Nockenwellen inklusive Antrieb) 
• Massenausgleichswellen (Reibung von sechs Lagern inklusive Antrieb) 
• Generator (ohne Antrieb) 
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• Nebentriebe (Lenkhilfepumpe, Klimakompressor, Vakuum- und Kraftstoffpumpe) 
• Kompressor (mechanische Aufladung) 
• Ölpumpe 
• Wasserpumpe 
Die simulierte Reibleistung wird anteilig in die Struktur, das Kühlwasser und das Motoröl als 
Wärmeeintrag weitergegeben. Die Reibung des Kompressors fließt auch in die Erhöhung der 
Luftenthalpie beziehungsweise in die Wärme, die der Ladeluftkühler an die Umgebung abgibt. 
Dabei gilt die Aufteilung gegeben in Tabelle 3-7.  
 Struktur Öl Kühlwasser Ansaugluft LLK 
Kolben 100 %    
Hauptlager 20 % 80 %   
Pleuellager 20 % 80 %   
Massenausgleich 20 % 80 %   
Ventiltrieb 40 % 60 %   
Generator, Nebentriebe 100 %    
Ölpumpe 20 % 80 %   
Wasserpumpe 33 %  67 %  
Luft-Kompressor Kennfeld   Kennfeld 
Tabelle 3-7: Verteilung der Reibleistung als Wärmeströme 
Die Reibung zwischen Kolben und Zylinderrohr fließt nach diesem Ansatz ausschließlich in 
die Struktur. Die Reibung des mechanischen Laders (Kompressor) wird aus der Vorausbe-
rechnung des Ladungswechselmodells über Kennfelder anteilig verarbeitet.  
3.8.1. Reibung aus Stripmessungen 
Aus Stripmessungen können Kennfelder einzelner Reibkomponenten für einen quasistatio-
nären Zustand bei unterschiedlichen Drehzahlen extrahiert werden. Hierzu werden einzelne 
Reibkomponenten eines Messmotors nach und nach entfernt und durch Differenzbildung der 
gemessenen Reibwiderstände die Reibung der einzlenen Komponenten bestimmt. Zur Ver-
fügung stehen hierfür Messungen bei Wasser- und Öltemperaturen ab 35°C aus der FEV 
Reibungsdatenbank [73], die auch auf niedrigere Temperaturbereiche extrapoliert werden 
müssen. Die genommenen Kennfelder sind in Bild 3-18 dargestellt. Für das Massenaus-
gleichssystem, die Hauptlager und den Ventiltrieb sind die Kennfelder auf die Öltemperatur 
in der Hauptgalerie nach Ölkühler bezogen. 
Beim Ventiltrieb erkennt man den Anstieg bei 
hohen Öltemperaturen und niedrigen Drehzah-
len, der auf eine typische Mischreibung des 
Ventiltriebs zurückzuführen ist. Die Drehzahl-
achse bezieht sich auf die Motordrehzahl und 
somit nicht auf die Drehzahl des doppelt so 
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schnell drehenden Massenausgleichsystems oder der halb so schnell drehenden Nocken-
wellen. Das Reibkennfeld der Stripmessung der Kolbengruppe inklusive der Nebenlager ist 
auf die wirksame Temperatur am Zylinderrohr bezogen. Der Anteil der Reibung des Kolbens 
für den untersuchten Motor, in Bild 3-17 dargestellt, kann mit der Motordrehzahl n  in 1/min 
durch den empirischen Zusammenhang einheitenlos als Anteil abgeschätzt werden mit  
 ( )nxK ln0345,00198,1 ⋅−= . (3-60) 
  
 
 
Bild 3-18: Kennfelder abgeleitet aus Stripmessungen 
Die Reibung einiger weiterer Verbraucher ist in der Gruppe der Nebentriebe untergebracht 
und umfasst die Lenkhilfepumpe, den Klimakompressor, die Vakuum- und Kraftstoffpumpe. 
Auch diese temperaturunabhängigen Reibanteile können aus Stripmessungen gut abgeleitet 
1000
3000
5000
-20
20
60
110
150
0,1
0,2
0,3
0,4
0,5
0,6
 
nMot in 1/minTÖG in °C
p
mr,MA in bar
 1000
3000
5000
-20
20
60
110
150
0,1
0,2
0,3
0,4
0,5
0,6
 
nMot in 1/minTÖG in °C
p
mr,VT in bar
 
1000
3000
5000
-20
20
60
110
150
0,5
1,0
1,5
 
nMot in 1/minTZR in °C
p
mr,KG in bar
 1000
3000
5000
-20
20
60
110
150
0,5
1,0
1,5
 
nMot in 1/minTÖG in °C
p
mr,HL in bar
 
Lr ,
i   
ot i i  Motn in 1/ in 
Motn in 1/min Motn in 1/min 
ÖGT in °C 
ÖGT in °C ZRT in °C 
KGmrp ,  in bar HLmrp ,  in bar 
VTmrp ,  in bar MAmrp ,  in bar 
46 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
werden. In Bild 3-19 ist der Verlauf über 
Motordrehzahl gezeigt. Die Reibung der 
Nebentriebe umfasst hier lediglich ihre 
Grundreibung unter Vernachlässigung zu-
sätzlicher Lasten, die sich aus den Förder-
leistungen in ihrem Betrieb ergeben. Bei 
Motoren mit größeren Lastanteilen der Ne-
bentriebe, können diese nicht vernachlässigt werden. Es lässt sich für diesen Motor der funk-
tionale Zusammenhang für NTmrp ,  in bar  bei der Motordrehzahl n  in 1/min ermitteln zu  
 0.0844  n102,525  n101,914p -52-9NTmr +⋅⋅+⋅⋅≅, . (3-61) 
3.8.2. Simulierte Reibung 
Die Antriebsleistung des Kompressors wird als temperaturunabhängig angenommen und 
über Motordrehzahl und indizierter Motorlast abgebildet. Dafür bedarf es einer Prozessrech-
nung, die in Kapitel 4 vorgestellt wird. 
Das Ergebnis als Reibmitteldruck stellt 
sich anhand der vom Motorsteuergerät 
definierten Umluftklappenstellung ein 
und ist in Bild 3-20 dargestellt. Bei ge-
schlossener Klappe und hohen Kom-
pressordrehzahlen, die sich über eine 
direkte Übersetzung zur Motordrehzahl 
einstellen, ergeben sich nennenswerte 
Antriebsleistungen, angegeben als Mit-
teldruck von über 2 bar. Im Zyklusrele-
vanten Last- und Drehzahlbereich fallen 
die Verluste zwar geringer aus, dennoch 
haben sie einen wichtigen Anteil.  
Die Reibleistung des Generators ist eine Funktion der verbrauchten elektrischen Leistung 
und des Generatorwirkungsgrades. Die elektrische Leistung setzt sich zusammen aus der 
Grundlast des Fahrzeugbordnetzes und aus der Last von zusätzlichen elektrischen Verbrau-
chern. Bei Zyklussimulationen und Fahrzeughomologationen in Europa sind zuschaltbare 
elektrische Verbraucher wie die Lüftung oder eine Fahrzeugbeleuchtung auszuschalten [41]. 
Zusätzliche Verbraucher, die vom Fahrer nicht geschaltet werden können, wie die Leis-
tungsaufnahmen etwaiger elektrischer Pumpen für Motor oder Getriebe, müssen auch in der 
Simulation berücksichtigt werden. Die Grundlast eines Fahrzeuges der oberen Mittelklasse 
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Bild 3-19: Reibung der Nebentriebe 
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mit einem Handschaltgetriebe wird zu 
190 W angenommen. Der Generatorwir-
kungsgrad eines Klauenpolgenerators ist, 
nach [70] in Bild 3-21 abhängig von der 
Generatordrehzahl und der entnommenen 
Last bezogen auf die maximale Last ange-
geben. Wirkungsgrade von knapp über 60 % 
werden nur bei niedrigen Drehzahlen und 
hohen elektrischen Lasten erreicht. Der 
Gradient des Wirkungsgrades über der 
Generatorlast ist bei niedrigen Lastanforde-
rungen steil und kann dazu führen, dass 
eine Erhöhung der geforderten elektrischen 
Leistung in diesem Bereich geringere mechanische Antriebsleitungen benötigt.  
Die Antriebsenergien der Öl- und Wasserpumpe sind Simulationsergebnisse der Beschrei-
bung der hydraulischen Fluidsysteme. Das Kühl- und Schmiersystem des Motors ist detail-
liert durch Charakteristiken aller Verbraucher im Zusammenwirken mit den Pumpen be-
schrieben. Neben den hydraulischen Kreisläufen wird die Aufheizung der Fluide ebenfalls 
simuliert. Schnittstelle beider Systeme ist der Öl-Wasser-Wärmeübertrager. Die Simulation 
eines Schmiersystems nimmt erhöhte Rechenzeit in Anspruch, da die hier eingesetzten 
Rückschlagventile kleine Simulationsschrittweiten erfordern. Um Rechenzeit bei Simulatio-
nen einzusparen, die keine Veränderungen im Schmiersystem berücksichtigen müssen, 
empfiehlt es sich, das Schmiersystem für unterschiedliche Motordrehzahlen und Öltempera-
turen für eine Basismotorvariante vorauszuberechnen und die Durchflüsse durch die einzel-
nen Verbraucher in Form von Kennfeldern aufzubereiten, was bei Verwendung der Simulati-
onsumgebung GT-Suite um bis zu 25-mal schneller ablaufen kann.  
3.8.3. Weitere Einflüsse auf einzelne Reibkomponenten 
Die Auswirkungen reibungsreduzierender Maßnahmen einzelner Reibkomponenten auf das 
Gesamtsystem können entweder durch entsprechende Adaption der Reibungskennfelder 
oder durch Skalierung der Basisreibkennfelder abgeschätzt werden. Die oben angegebenen 
Reibkennfelder sind in einigen Fällen über zwei Dimensionen aufgespannt. Eine Reibabhän-
gigkeit einer dritten Dimension kann durch Skalierung der Basiskennfelder eingeführt werden.  
3.8.3.1. Lasteinfluss der Kolbenreibung 
Gefeuerte Messungen der Kolbenreibkraft an einem speziell dafür gebauten Einzylinder 
Prüfstand wie vorgestellt von KARRAR in [85] erlauben eine Quantifizierung der Erhöhung der 
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Bild 3-21: Wirkungsgrad eines Generators 
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Kolbenreibung bei steigenden Brennraumdrücken. Aus weiterführenden Untersuchungen mit 
dem verwendeten PIFFO Mess-System lässt sich durch eine Vielzahl von Messpunkten un-
terschiedlicher Drehzahlen, Lasten und Oberflächenbeschichtungen eine allgemeine Be-
schreibung der Lasterhöhung mit der folgenden Form legen  
 2
mimi
0008455,09405,02882,0
p2183,0p0,19871
nn
nfK
⋅+⋅+
⋅⋅+⋅
+= . (3-62) 
Der indizierte Mitteldruck mip  ist in bar  und die Motordrehzahl n  in 1/min einzusetzen.  
3.8.3.2. Lasteinfluss der Haupt- und Nebenlagerreibung 
 Simulationen von WOLF, teilweise dargelegt in [183], zeigen Lasteinflüsse der Lagerreibung 
für unterschiedliche Lagerspiele und Lagerbreiten. Ein Reibeinfluss der Lagerballigkeit konn-
te simulativ nicht ermittelt werden. Lagerreibung ist vom Verlauf der Lagerlast abhängig und 
müsste somit bei den Haupt- und Nebenlagern eines Verbrennungsmotors vom indizierten 
Brennraumdruckverlauf beeinflusst werden. Detaillierte Abhängigkeiten dieser Art vermag 
ein 1D Simulationstool mit mittleren berechneten Zykluswerten nicht zu leisten. Eine mittlere 
Hauptlagerlast kann in Abhängigkeit des indizierten Mitteldrucks definiert werden als  
 
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Hierin sind die Bohrung D , die Anzahl der Zylinder z , die Breite der Hauptlager HLb , der 
Hauptlagerdurchmesser HLD  und die Anzahl der Hauptlager HLn  einzusetzen.  
In Abhängigkeit dieses Lagermitteldrucks 
und der Lagerdrehzahl kann aus den Si-
mulationsdaten von WOLF ein mittlerer 
Lastfaktor extrahiert werden, der in Bild 
3-22 dargestellt ist. Bei niedrigen Drehzah-
len und hohen Lagerlasten ist die abgelei-
tete Reiberhöhung groß. Die Ausgangsda-
ten dieser Abschätzung beruhen auf Zyk-
len mit relevanten maximalen Lagerlasten 
von unter 40 bar, so dass die fast lineare 
Extrapolation auf höhere Lasten zu stark 
ausfallen kann und nicht als allgemeingül-
tig betrachtet werden sollte. Ein Lastein-
fluss auf die Nebenlagerreibung ist im Si-
mulationsmodell nicht enthalten, wobei der insgesamt auftretende Fehler bei dem niedrigen 
Anteil der Nebenlagerreibung bezogen auf die gesamte Reibung klein ausfällt.  
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Bild 3-22: Skalierung des Hauptlager-
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4. Simulationsmodelle und Abgleich mit den Messungen 
Die Grundlage dieser Untersuchung ist ein Simulationsansatz, der auf zwei Simulationsmo-
dellen aufbaut. Diese sind jeweils durch aufwändige Prüfstandsmessungen mit dem realen 
Motorverhalten abgeglichen. Das erste Simulationsmodell, im folgenden Prozessrechnung 
genannt, stellt ein 1D-Ladungswechsel-Simulationsmodell des Motors dar, inklusive der Be-
schreibung der Verbrennung in den Brennräumen als 0D-Elemente. Es dient der Bestim-
mung der Wandwärmeverluste des Motors im gesamten Betriebskennfeld. Das zweite Simu-
lationsmodell, im folgenden Thermomanagementmodell genannt, stellt ein 1D-
Warmlaufmodell eines gesamten Antriebsstranges dar. Darin sind die thermischen Kapazitä-
ten des Antriebsstranges abgebildet neben den als 1D-Netzwerke aufgebauten hydrauli-
schen Fluidkreisläufen des Kühlwasserkreislaufs und des Motorschmiersystems.  
Dabei handelt es sich um einen indirekten Simulationsansatz, da erst die Prozessrechnung 
durchgeführt und aufbauend auf Ergebnissen daraus das Thermomanagementmodell ver-
wendet wird.  
 
Bild 4-1: Simulationspfad und Datenübergabe 
Wie in Bild 4-1 illustriert, werden für die beschriebene sequenzielle Simulation zuerst Kenn-
felder zur Charakterisierung der thermischen Interaktion des Brennraums mit den ihn umge-
benden Wänden erstellt. Diese Kennfelder decken den kompletten Betriebsbereich des Mo-
tors ab. Inhalt dieser Kennfelder sind zyklusgemittelte Gastemperaturen und innere Wärme-
übergangskoeffizienten für unterschiedliche Zonen der Brennraumwände, die in Form einer 
Ausgabedatei (*.gdt-Datei) zur Weitergabe an das Thermomanagementmodell bereitgestellt 
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werden. Die Zonen sind analog zur Auswertung der Oberflächentemperaturen der Messda-
ten, gegeben im Anhang in Kapitel 8.6, definiert und in Bild 8-7 illustriert. Die thermischen 
Randbedingungen der Auslasskanäle sind nicht in der aufgeführten Ausgabedatei enthalten 
sondern über Kennfelder vorgegeben, die aus den berechneten Betriebspunkten der Pro-
zessrechnung abgeleitet sind. 
Die in Bild 4-1 schraffierten Elemente stehen für die die Brennräume und die Auslasskanäle 
umgebende Struktur Sie sind als grob diskretiserte finite Elemente implementiert. Beide Si-
mulationsmodelle, das der Prozessrechnung und das Thermomanagementmodell, besitzen 
diese FE-Modelle. Somit stellen beide Simulationen für sich keine reinen 1D-
Simulationsansätze dar, sondern sind vielmehr als Mischansätze einer mehrdimensionalen 
Simulation zu verstehen.  
4.1. Verwendete FE-Struktur 
Die Simulationsumgebung GT-Suite stellt FE-Strukturen bereit, die das Material nahe dem 
Brennraum beschreiben. Die hier verwendeten Strukturen sind in Bild 4-2 abgebildet. Die 
Erstellung einiger FE-Netze anhand von definierten Abmaßen des Motors wie der Bohrung, 
der Zylinderrohrwandstärke sowie den Ventildurchmessern und deren Positionen führt die 
Software selbstständig durch. Das vereinfachte 2D-
FE-Netz des Kolbens erlaubt eine Definition einer ver-
einfachten Kolbenmulde, die auch für den hier unter-
suchten Ottomotor durchgeführt ist. Wie in Bild 3-12 zu 
erkennen, ist der Kolbenboden außen höher als im 
Zentrum. Diesem Sachverhalt ist im FE-Netz des Kol-
bens, wie in Bild 4-2 zu sehen, Rechnung getragen. 
Somit ergeben sich die im Anhang in Kapitel 8.6 an-
gegebenen brennraumseitigen Oberflächen am Kol-
benboden.  
Die FE-Struktur der Auslasskanäle, ebenfalls darge-
stellt in Bild 4-2, muss hingegen vom Nutzer Knoten 
für Knoten selbst definiert werden. Hierfür stellt die 
Simulationsumgebung Objekte zur Verfügung, in de-
nen das FE-Netz, die zugehörigen Elemente und 
Oberflächen des Netzes zur Aufprägung von thermi-
schen Randbedingungen eingegeben und mit Signa-
len der restlichen Simulation verknüpft werden.  
Durch Integration der FE-Netze in die Prozessrech-
Bild 4-2: Grobe FE Struktur des 
Materials in Brennraumnähe und 
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nung verschiebt sich die Aufbringung der thermischen Randbedingungen für die Simulation 
örtlich von der inneren Brennraumwand nach außen durch die brennraumnahe Struktur hin 
zum Wassermantel im Zylinderkopf und Zylinderkurbelgehäuse und zu der Kolbenspritzküh-
lung an der Kolbenunterseite. Ohne die FE-Netze müsste eine innere Brennraumwandtem-
peratur vorgegeben werden. Mit den FE-Netzen muss eine Kühlwasser- beziehungsweise 
Spritzöltemperatur vorgegeben werden, die an realen Motoren leichter zu messen ist als eine 
Materialtemperatur. Damit bestehen die Ergebnisse der Berechnung in den inneren Wand-
temperaturen sowie den korrespondierenden Wandwärmeströmen, die, wie in Kapitel 3 er-
läutert, auf Grund der zu ziehenden Bilanzgrenze um den Brennraum inklusive der Auslass-
kanäle zu bestimmen sind. Jedem der vier Zylinder ist ein Satz finiter Elemente zugeordnet. 
Die Knoten und Elementanzahlen dieser groben FE-Strukturen sind in Tabelle 4-1 gegeben.  
  Knoten Elemente Elementtyp 
Kolben 2D 58 76 linear 
Zylinderrohr 3D 480 288 linear 
Flammdeck 3D 226 96 linear 
Auslasskanäle 3D 498 228 linear 
     
 Summe 1262 688  
Tabelle 4-1: Satz finiter Elemente eines Zylinders 
4.2. Thermische Trägheiten im Thermomanagementmodell 
In Bild 4-3 ist ein Schema der thermischen Interaktionen des Thermomanagementmodells 
gezeigt. Die schraffiert dargestellten finiten Elemente jedes Zylinders können aufgeteilt wer-
den in einen Strukturanteil, der das Material um den Brennraum herum beschreibt (Zyl) und 
einen weiteren Strukturanteil, der das Material um die Auslasskanäle beschreibt (AK).  
 
Bild 4-3: Interaktionen feiner und grober thermischer Strukturen im Simulationsmodell 
Die finiten Elemente zeigen thermische Interaktionen mit dem Kühlwasser und Motoröl auf, 
da die brennraumnahe Motorstruktur im Zylinderkopf und Zylinderkurbelgehäuse großflächig 
von Kühlwasser umströmt ist und der Kolben über seine Kolbenbodenunterseite an das 
Spritzöl Wärme überträgt. Zwei einfache thermische Massen ( ZKGpc ,  und ZKpc , ) beschreiben 
die übrige thermische Kapazität des Motors. Diese sind über die FE-Strukturen und die 
Fluidkreisläufe thermisch eingebunden.  
Kühlwasser 
Motoröl 
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Zusätzliche Wärmequellen wie die einzelnen Reibungsanteile aus Reibungskennfeldern 
werden als zusätzliche Wärmeströme fast ausschließlich in die einfachen thermischen Mas-
sen eingebracht und sind in Bild 4-3 als ZusQ&  bezeichnet. Lediglich die Reibung der Kolben 
fließt in die brennraumnahe Struktur (Zyl) ein. Der Wärmeaustausch mit der Umgebung ist 
ebenso über die einfachen thermischen Massen implementiert. Die ausgetauschten Wärme-
ströme folgen aus der Literatur abgeleiteten und in eigenen Messreihen gefundenen Geset-
zen, die in Kapitel 3 aufgeführt sind. Eine vorgeschaltete Ladungswechsel- oder Motorpro-
zessrechnung ist notwendig, da am Prüfstand allein nur die gesamten Wandwärmeströme 
erfasst werden können, nicht aber deren Aufteilung in die motorische Struktur der Baugrup-
pen Kolben, Zylinderrohr, Flammdeck und Auslasskanal.  
4.3. Berechnete Betriebspunkte der Prozessrechnung 
Die Prozessrechnung umfasst neben den am Prüfstand aufgenommenen Betriebspunkten 
weitere stationäre Punkte zur Extrapolation, die außerhalb der gemessen Punkte liegen. Au-
ßerdem sind für die simulative Abbildung der Katalysatorheizphase im zweiten Berech-
nungsschritt des Thermomanagements auch im ersten Berechnungsschritt der Prozessrech-
nung charakteristische Betriebsbedingungen im unteren Kennfeldbereich abgedeckt. Für 
einen Ottomotor mit Sekundärlufteinblasung ist hierfür die Gemischqualität ins Fette zu 
85,0=λ  und der Zündzeitpunkt in Abhängigkeit der Motorlast nach spät verstellt. Insgesamt 
ergeben sich 77 im Voraus zu berechnende stationäre Betriebspunkte, die bei Auslastung 
des Rechenclusters, bestehend aus unterschiedlichen PCs nach aktuellem Stand der Tech-
nik und Verwendung von drei Softwarelizenzen gleichzeitig, etwa 120 h in Anspruch nehmen. 
Diese langen Rechenzeiten haben zwei Ursachen. Zum einen müssen auf Grund der einge-
setzten FE-Modelle die Wandtemperaturprofile für die stationären Betriebspunkte transient 
berechnet werden, so dass pro Punkt lange Simulationszeiten zum Erreichen eines stationä-
ren Zustandes vorzuhalten sind. (In zukünftigen Softwareupdates der GT-Suite soll auch bei 
Verwendung der vollen FE-Wandstruktur ein schnellerer quasistationärer Temperaturlöser 
verfügbar sein.) Zum anderen machen es zusätzliche Betriebspunkte, die nicht auf direkten 
Messungen beruhen, erforderlich, für die Kraftstoffumsetzungsrate ein aufwändiges prädikti-
ves Verbrennungsmodell zu hinterlegen. Dieses bringt ebenfalls längere Simulationszeiten 
mit sich, als für bekannte einfachere Ansätze mit vorgegebener Umsetzungsrate oder einer 
vereinfachten Berechnung der Umsetzungsrate mit wenigen charakteristischen Parametern, 
wie sie erstmals in [170] von VIBE vorgestellt wurden.  
4.4. Messtechnischer Prüfstandsaufbau 
Die in dieser Arbeit entwickelten Simulationsmodelle basieren auf dem im FVV-
Forschungsvorhaben Low Friction Powertrain untersuchten 1.8l-Ottomotor mit mechanischer 
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Aufladung von Daimler (M271 KE). Ausgewählte technische Daten des Motors finden sich im 
Anhang in Kapitel 8.1.  
Der Motor wurde im Rahmen des Forschungsvorhabens mit über 200 Mess-Stellen ausge-
stattet und umfangreichen Prüfstandsmessungen unterzogen. Dabei wurden sowohl tran-
siente Messungen als auch stationäre Messpunkte aus dem gesamten Kennfeldbereich an-
gefahren.  
 
Bild 4-4: Stationäre Messpunkte zum Abgleich des Simulationsmodells 
Bild 4-4 zeigt die aufgenommenen stationären Messpunkte. Im niedrigen Drehzahl- und 
Lastbereich sind wegen der hohen realen Motorbetriebs- und Zyklusrelevanz engmaschige 
Abstände gewählt. Für die insgesamt 58 stationären Messpunkte ist das Prozessrech-
nungsmodell abgeglichen.  
4.4.1. Messungen für die Prozessrechnung 
Neben den Luft- und Brennstoffmassenströmen sind in den Luft- und Abgaspfaden eine Rei-
he von Temperatur- und Druckmess-Stellen, für den Abgleich eingebracht (vgl. Bild 4-5).  
 
Bild 4-5: Schema des Ladungswechselsystems mit Temperatur- und                            
Druckmess-Stellen im Prüfstandsaufbau 
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Der Kompressor wird mittels einer Umluft-Regelung betrieben und stellt naturgemäß bei ge-
schlossener Umluftklappe und hohen Motordrehzahlen einen erheblichen Reibungsanteil dar. 
Bei verschlossener oder nur teilweise geöffneter Umluftklappe beeinflusst unter anderem die 
nicht einfach messbare Durchströmcharakteristik des Umluftstranges die dem Motor zuge-
führte Frischladung. Mit Hilfe der Umluftklappenstellung und der gemessenen Drücke vor 
und nach dem Kompressor kann die Charakteristik des Umluftstranges bei genügend Mess-
punkten am gesamten Motorprüfstand ermittelt werden.  
 
Bild 4-6: Einzustellende Durchflusskoeffizienten der Umluftstrecke (A – B in Bild 4-5) zur 
Übereinstimmung der Messdaten mit einer Interpolationslinie 
Bild 4-6 zeigt die Durchflusskoeffizienten des Umluftstranges bezogen auf den Querschnitt 
der Umluftklappe zur Einstellung der gemessenen Drücke vor und nach dem Kompressor mit 
abgeleiteter Durchströmcharakteristik. Die Messdaten decken einen ausreichenden Bereich 
bis zum maximal möglichen Umluftklappenwinkel von 80 ° ab. Die Durchströmcharakteristik 
zeigt einen für eine Drosselklappe typischen Verlauf mit einem geringen Endwert bei quasi 
vollständiger Öffnung. Dieser niedrige Endwert erklärt sich durch die eher strömungsungüns-
tige Geometrie des Umluftstranges, die direkt nach Verdichteraustritt eine scharfe Umlen-
kung um 90 ° beschreibt.  
 
Bild 4-7: Mess-Stellen um den Brennraum 
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Zum Abgleich des Verbrennungsprozesses sind zusätzlich Hoch- und Niederdruckindizie-
rungen durchgeführt. Bild 4-7 zeigt die Temperatur- und Druckmess-Stellen in Brennraum-
nähe. Nur an Zylinder 4 sind auch im Ansaug- und Abgastrakt hochaufgelöste Drucksenso-
ren eingebracht. Zusätzlich sind der statische Druck und die Temperatur im Saugrohr aufge-
nommen. Hinter allen Zylindern ist die Abgastemperatur zur möglichst genauen Bestimmung 
der Abgasenthalpie für die Energiebetrachtungen erfasst.  
Hilfreich für einen Abgleich des Simulationsmodells wäre eine hochaufgelöste Temperatur-
aufnahme, die aber schon auf Grund der thermischen Trägheit der Thermoelemente nicht 
durchführbar ist. Mit lasergestützten Technologien zur Temperaturerfassung ließen sich prin-
zipiell Brennraumtemperaturen messen. In [15] wird beispielsweise ein Messaufbau mit zu-
grundeliegendem RAMAN-Effekt verwendet, um auch während des gefeuerten Betriebes an 
einem herkömmlichen Motorenprüfstand punktuell eine Brennraumtemperatur zu messen. 
Pyrometrie, wie vorgestellt in [113],[128] und [175], lässt sich ebenfalls nicht auf den gesam-
ten Brennraum anwenden, da unter anderem dieses Verfahren Rußpartikel in der Flamme 
erfordert und auf diese Weise zudem nur optisch zugängliche Motoren untersucht werden 
können. Aktuell existiert keine Technik, die es ermöglichen würde, Brennraumtemperaturen 
an einem herkömmlichen Motorenprüfstand zuverlässig aufzunehmen, so dass man für den 
Simulationsmodellabgleich auf die Zylinderindizierung angewiesen ist und die simulierten 
Brennraumtemperaturen somit als Ergebnisgrößen der Simulation betrachtet werden müs-
sen.  
4.4.2. Materialtemperaturmessungen 
Im Zylinderkopf, Zylinderkurbelgehäuse und im Kolben ist eine Vielzahl von Thermoelemen-
ten untergebracht. Verwendet wurden Typ-K-Nickel/Chrom-Nickel-Thermoelemente. Aus den 
Temperaturmessungen lässt sich ein Materialtemperaturfeld ableiten, mit dessen Hilfe auf 
die durchgehenden Wärmeströme geschlossen werden kann. Größere Sensoren, die direkt 
einen örtlichen Wärmeübergangskoeffizienten wie in [107] messen, finden keine Verwen-
dung. Der Übertrag der Messungen auf durchschnittliche Oberflächentemperaturen ist im 
Anhang in Kapitel 8.6 dargestellt. 
Die Kolbentemperaturinformationen sind mit einem auf den Forschungsmotor angepassten 
Telemetriesystem, wie in [133] vorgestellt, im gefeuerten Betrieb nach außen gesendet. Das 
System erlaubt die Unterbringung von acht Thermoelementen. Bestückt ist der Kolben des 
endstirnigen Zylinders 4. An diesem Zylinder sind auch die meisten Temperatursensoren um 
die Zylinderlaufbuchse und im Zylinderkopf eingebracht. An den Zylindern 1 bis 3 sind eben-
falls Temperaturmess-Stellen eingebracht, um das Gleichverhalten aller Zylinder bewerten 
zu können. Insgesamt umfass der Prüfstandsaufbau 63 Temperaturmess-Stellen, deren Po-
sitionen im Anhang in Kapitel 8.5 und im Original in [143] angegeben sind.  
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4.4.3. Messungen im externen Kühl- und Schmiersystem 
Für die Energiebilanzierung am Prüfstand ist das Motorkühlsystem mit zahlreichen Mess-
Stellen versehen (vgl. Bild 4-8).  
 
Bild 4-8: Schema des externen Kühlsystems mit Mess-Stellen 
DDV steht für Differenzdruckventil, ÖWWT für Öl-Wasser-Wärmeübertrager und Th für 
Thermostat. Die Fahrgastzellen-Innenraumheizung ist als Heizung im Schema abgekürzt 
angegeben.  
Zur Erfassung der Kühlmittelaufteilung in alle einzelnen Stränge sind fünf Volumenstrom-
messgeräte verbaut. Mit Hilfe der Druckmess-Stellen kann die Hydraulik des Kreislaufes 
nachvollzogen und mit den Temperaturmess-Stellen vor und nach jeder Kühlmittelabzwei-
gung die Energiebilanzierung durchgeführt werden.  
Im Schmiersystem des Versuchsmotors M271 KE können Volumenstrommessungen nur mit 
erheblichen Eingriffen durchgeführt werden, die das System maßgeblich verändern und sei-
ne Charakteristik verfälschen würden. Druckmessungen hingegen können sehr gut durchge-
führt werden. In der Ölhauptgalerie im Kurbelgehäuse und im Zylinderkopf sind die Öldrücke 
neben den Öltemperaturen für den Modellabgleich erfasst. Die Charakteristiken der einzel-
nen Verbraucher und Komponenten konnten aus Messungen der Komponentenzulieferer 
abgeleitet werden, so dass zwei Druckmess-Stellen im Prüfstandsbetrieb für den Abgleich 
der Simulationsmodelle ausreichen.  
4.5. Abgleich der Prozessrechnung mit den Messdaten 
Materialtemperaturen sind am Prüfstand einfach zu messende Größen und können ebenso 
leicht mit simulierten Daten verglichen werden. Die Abstimmung der genauen Randbedin-
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gungen des Ladungswechselmodells, vorgestellt in Kapitel 3, kann erfolgreich durch Ab-
gleich von simulierten und gemessenen Temperaturen erfolgen.  
Bild 4-9: Vergleich von Messung und Simulation der mittleren Oberflächentemperatur des 
Kolbenbodens im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors  
 
Einige der ebenfalls in Kapitel 3 genannten, ursprünglich variablen Koeffizienten der thermi-
schen Randbedingungen sind Resultate eines bestmöglichen Abgleichs der nachfolgend 
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dargestellten Temperaturverläufe. Aus der Vielzahl der Messdaten sind anhand der im An-
hang in Kapitel 8.6 aufgeführten Formeln für jeden Betriebspunkt Oberflächentemperaturen 
abgeleitet. Die FE-Modelle der Simulationen erlauben den Vergleich mit abgeleiteten Kno-
tentemperaturen der entsprechenden Oberflächen. Diese Oberflächen sind das Flammdeck, 
das bis zum UT begrenzte Zylinderrohr, die brennraumseitige Kolbenfläche und die gesamte 
Kolbenunterseite.  
Der Abgleich für die brennraumseitige Kolbenfläche ist in Bild 4-9 dargestellt. Im Anhang in 
Kapitel 8.7 finden sich die Abgleiche der restlichen drei Flächentemperaturen und weitere 
Größen, die die Güte des Simulationsmodells aufzeigen. Darunter fallen unter anderem der 
Druck im Saugrohr, der die korrekte Abbildung des Kompressors in Zusammenwirkung mit 
der Umluftklappe darstellt, und der Spitzendruck im Brennraum zur Darstellung des Abglei-
ches zwischen gemessenen und simulierten Zuständen im Brennraum selbst. Wegen der 
Fülle der Simulationsrechnungen und des Mangels an Mehrwert wird auf die Darstellung der 
hoch aufgelösten Druckverläufe verzichtet.  
Sowohl die Temperaturverläufe als auch die Niveaus der Messungen können simulativ dar-
gestellt werden. Die größte Abweichung ergibt sich mit etwa 20°C bei niedrigen Motordreh-
zahlen und hohen Lasten.  
Der Vergleich der gemessenen mit den simulierten Abgastemperaturen stellt sich nicht so 
einfach dar, da, wie in Kapitel 3.2.4 diskutiert, die Abbildung der Temperatursensoren nur 
schwer möglich ist. Die Simulationsumgebung GT-Suite berechnet beispielsweise neben 
Massendurchsätzen und Drücken auch Gastemperaturen als Funktion der Simulationszeit an 
allen Stützstellen des 1D-Netzwerkes. Da diese Gastemperatur nicht mit einer gemessenen 
Temperatur mit einem realen Thermoelement übereinstimmt, kann der Berechner auch die 
Temperaturausgabe eines vereinfachten Thermoelements in der Simulationsumgebung an-
fordern. Das vereinfachte Thermoelement der GT-Suite ist repräsentiert als punktförmige 
thermische Masse mit Geometrie- und Wärmeleiteigenschaften. So ist der Durchmesser des 
realen Thermoelements, seine wärmeübertragende Fläche, sein Material mit zugehörigem 
Emissionsfaktor und Wärmeleitwiderstand anzugeben.  
Bild 4-10 zeigt den Vergleich der gemessenen Temperatur als mittleres Signal der Thermo-
elemente mit der simulierten Temperatur eines vereinfachten Thermoelements der GT-Suite. 
Neben teils guten Übereinstimmungen, insbesondere im höherlastigen Bereich, sind bei 
1000 1/min und im niedrigen Lastbereich Temperaturunterschiede bis etwa 100°C festzustel-
len, die einen nennenswerten Einfluss auf die im Abgas verbleibende Enthalpie hätten.  
Die Unterschiede im niedrigen Lastbereich, also auch im Bereich niedriger Temperaturen 
und Massenströme, lassen sich durch das vereinfachte Modell des simulierten Thermoele-
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mentes erklären, das für diesen Zustandsbereich zu große Wärmeverluste des Thermoele-
mentes berechnet.  
 
 
Bild 4-10: Vergleich von Messung und Simulation der Abgastemperatur bei Verwendung 
eines einfachen Thermoelementmodells im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Vergleicht man hingegen die gemessenen mit simulierten Temperaturen als Lösung der DGL 
eines als Rippe angenommenen Thermoelementes, gegeben in Formel 3-23, mit der Ab-
schätzung maximaler Strahlung, stellt sich, wie nachfolgend in Bild 4-11 gezeigt, ab 
2000 1/min ein umgekehrtes Bild dar. Im Bereich niedriger Temperaturen und Massenströme 
stimmen simulierte und gemessene Temperaturen hinreichend genau überein. Verlässt man 
jedoch diesen Zustandsbereich, insbesondere bei indizierten Mitteldrücken von über 12 bar, 
so liegen die simulierten unterhalb der gemessenen Temperaturen.  
Die Unterschiede zwischen Messung und Simulation der Abgastemperaturen lassen sich 
also ab 2000 1/min durch Unschärfe und Schwierigkeit der Abbildung von Thermoelementen 
erklären. Als nicht physikalisch erklärbar stellen sich hingegen die Unterschiede bei 
1000 1/min und abgeschwächt bei 1500 1/min dar. Der Abgleich der brennraumnahen 
Wandtemperaturen zeigt Übereinstimmung, so dass vermutlich Schwächen des Ansatzes 
zur Simulation des Wärmeverlustes in den Auslasskanälen, abgeleitet nach ZAPF und gege-
ben in Formel 3-47, für diese Abweichungen verantwortlich gemacht werden können. Die nur 
schwer abzuschätzenden Unsicherheiten des Ansatzes liegen, wie in Kapitel 3.3.4, darge-
stellt auf einem für Wärmegesetze gängigem Niveau und können nicht als Erklärung für die 
Unterschiede herangezogen werden. Vielmehr scheint der Versuch, die Abbildung des Wär-
meübergangs im Auslasskanal durch ein einfaches Gesetz auszurücken, prinzipiell nicht 
zielführend zu sein. Der Wärmeübergang ist stark von der Durchströmung abhängig, die sich 
im Kanal heterogen einstellen kann. So kann im unteren Kanalbereich auf Grund von Ablö-
sungseffekten ein Totwassergebiet auftreten, das einerseits zu geringen Wärmeübergängen 
und andererseits im oberen Kanalbereich durch die dort steigenden Strömungsgeschwindig-
keiten zu erhöhten Wärmeübergängen führt.  
Ungeachtet des teilweise mäßigen Abgastemperaturabgleichs bei niedrigen Drehzahlen sind 
die thermischen Randbedingungen ohne Nutzung eines Skalierungsfaktors aus der Prozess-
rechnung für die Thermomanagementsimulationen genommen worden. Wie nachfolgend 
aufgezeigt wird, kann auf diese Weise der Warmlauf des Motors gut abgebildet werden. Es 
sei an dieser Stelle darauf hingewiesen, dass die Randbedingungen für Thermomanage-
mentsimulationen sorgfältig ausgewählt werden müssen und nicht einfach aus scheinbar 
allgemeingültigen Gesetzen ohne Anpassung abgeleitet werden dürfen.  
Je nach Abbildung der Thermoelemente ergeben sich Übereinstimmungen und Abweichun-
gen zu gemessenen Werten. Die Abweichungen sind bei Drehzahlen größer 2000 1/min mo-
derat und aber bei niedrigen Drehzahlen nennenswert. Trotz dieser Unsicherheit taugen die 
Ergebnisse als Randbedingungen für Thermomanagementsimulationen, wie in Kapitel 5 
noch dargelegt werden wird.  
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Bild 4-11: Vergleich von Messung und Simulation der Abgastemperatur als Lösung der DGL 
für eine Wärmeleitrippe des Thermoelementes im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors  
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4.5.1. Plausibilität der Gesetze an der Kolbenunterseite 
Der Wärmeaustrag aus dem Kolben durch Ölanspritzung liegt nach [112] für einen Kolben 
eines Ottomotors zwischen 50 und 60 % der eingebrachten Wärme aus dem Verbrennungs-
prozess. Erfahrungswerte wie diese finden in der Auslegung von Kolben hinsichtlich ihrer 
Festigkeit Verwendung und gelten somit für den Fall maximaler Belastung.  
 
Bild 4-12: Simulierte Wärmeflüsse eines Kolbens bei 5000 1/min und einem effektiven Mittel-
druck von 16 bar 
Der Messpunkt höchster Last lag bei 5000 1/min und einem effektiven Mitteldruck von 16 bar. 
Die simulierten Wärmeflüsse eines Kolbens mit Hilfe der Prozessrechnung dieses stationä-
ren Motorbetriebspunktes sind in Bild 4-12 dargestellt. Die in Klammern angegebenen pro-
zentualen Angaben beziehen sich auf die komplette eingebrachte Leistung bestehend aus 
dem Anteil der Verbrennung und der Kolbenreibung. Den größten Wärmestrom überträgt der 
Kolben auch bei diesem hochlastigen Betriebspunkt über die Kolbenringe. Der Wärmestrom 
in das Spritzöl beträgt 45 % bezogen auf die gesamte eingebrachte Wärme, aber 65 % be-
zogen auf die Wärme aus der Verbrennung. Die Simulationsergebnisse wurden bei einer 
Öltemperatur von 90°C ermittelt. Bei höheren Öltemperaturen fällt der Wärmeaustrag etwas 
geringer aus. Somit deckt sich der neue Ansatz zur Beschreibung des Wärmeübergangs an 
der Kolbenunterseite mit dem Erfahrungswert bei hoher Last.  
4.5.2. Einfluss der Katalysatorheizphase auf die Wandwärme 
Während der Katalysatorheizphase nach einem Motorstart werden zur Generierung hoher 
Abgastemperaturen die Motorbetriebsparameter in Richtung eines reduzierten Motorwir-
kungsgrades verstellt. Neben der Verstellung des Zündzeitpunktes nach spät wird bei einem 
Ottomotor mit Sekundärlufteinblasung die Gemischqualität ins Fette geschoben, da so un-
verbrannter Kraftstoff mit Hilfe der in den Auslasskanälen hinzugeführten Sekundärluft auf 
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dem Weg zum oder im Katalysator direkt umgesetzt wird und die zur Aufheizung des Kataly-
sators notwendige Wärme liefert. Der Massenstrom durch den Motor wird durch Erhöhung 
der Leerlaufdrehzahl und durch die Verschlechterung des Motorwirkungsgrades angehoben, 
was für einen höheren Brennstoff- und damit einhergehenden höheren Luftdurchsatz sorgt. 
Bei Konzepten mit Sekundärlufteinblasung kann diese Katalysatorheizphase kurz gehalten 
werden und wird bei gängigen Motoren unterhalb einer Minute abgeschlossen. Die Simulati-
on von Fahrzyklen zeigt je nach Zykluslänge zumindest eine Abhängigkeit im Kraftstoffver-
brauch von der simulativen Abbildung der Katalysatorheizphase, so dass diese in dem 
Thermomanagementmodell dieser Arbeit berücksichtigt wird. Ob der Motorwarmlauf dadurch 
stark beeinflusst wird, muss sich in den nachfolgenden Simulationen zeigen. Um den Ein-
fluss des Katalysatorheizbetriebes abschätzen zu können, sind zu ausgewählten gemesse-
nen Betriebspunkten im unteren Last- und Drehzahlbereich Simulationen durchgeführt. Wie 
eingangs beschrieben, ist die Gemischqualität ins Fette zu konstant 85,0=λ  und der Zünd-
zeitpunkt in Abhängigkeit der Motorlast nach spät verstellt worden. Die hohen Temperaturen 
des Kühlwassers und Spritzöls der gemessenen Punkte im Normalbetrieb sind bei den Simu-
lationen des Katalysatorheizbetriebes als Randbedingungen gleich aufgeprägt. Somit offen-
bart diese Vorgehensweise neben der pauschalen Verstellung der Gemischqualität und des 
Zündzeitpunktes eine weitere Schwäche, da die Katalysatorheizphase im Regelfall bei nied-
rigen Wandtempertauren abläuft. Die Verstellung dieser Parameter hat Auswirkungen auf die 
Wandwärmeverluste. Im unteren Drehzahl- und Lastbereich zeigen die Simulationsergebnis-
se im Vergleich zwischen normalem Motorbetrieb und Katalysatorheizbetrieb, dargestellt in 
Bild 4-13, für Kopf und Kolben eine Verringerung der Wandwärmeströme um 25 – 50 %, 
aber für das Zylinderrohr je nach Betriebspunkt eine Steigerung um fast 75 %.  
 
 
 
Bild 4-13: Veränderung der Wandwärmeverluste in der Katalysatorheizphase  
Der Grund für dieses Verhalten liegt maßgeblich in der Verstellung des Zündzeitpunktes 
nach spät. Der Spitzendruck und damit die Spitzentemperaturen im Brennraum sinken, was 
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wiederum die Strömung im Brennraum und damit den Wärmeübergang herabsetzt. Auch 
wenn am Ende des Zyklus mehr Energie im Abgas verbleibt und das Abgas folglich höhere 
Temperaturen annimmt, da auf Grund der schlechteren Verbrennungsphasenlage weniger 
Arbeit aus dem Prozess gewonnen werden kann, sorgen die Zustände gerade während der 
hier ausschlaggebenden Verbrennungsphase um den oberen Totpunkt für eine geringere 
Wärmeabfuhr. Eine Verringerung der Wandwärmeströme entspricht damit den Erwartungen. 
Die simulierten Verläufe um den oberen Totpunkt der relevanten Größen sind in Bild 4-14 
links für den Vergleich bei 2000 1/min und einem effektiven Mitteldruck von 5 bar dargestellt.  
 
 
Bild 4-14: Exemplarische Verläufe im Brennraum mit und ohne Spätverstellung  
Es sei an dieser Stelle zusätzlich angemerkt, dass der Wärmeverlust in den Auslasskanälen 
bei spät gestelltem Zündzeitpunkt wegen der hohen Abgastemperatur ansteigt, der wiede-
rum einen großen Anteil am Wärmestrom innehat, der vom Zylinderkopf an das Kühlwasser 
abgegeben wird. So gesehen darf man trotz der Verringerung des brennraumseitigen Wär-
mestromes des Flammdecks aus Bild 4-13 dort nicht zwangsläufig eine geringere Kühlwas-
sertemperaturerhöhung erwarten. Dieser Sachverhalt macht eine messtechnische Erfassung 
veränderter Wandwärmeströme durch veränderte Brennparameter am Prüfstand schwierig 
und zeigt die Notwendigkeit der Integration einer Simulation auf. Andererseits benötigt die 
Simulation abgleichende Messdaten, um eine detaillierte Einsicht in die komplexen Prozesse 
zu ermöglichen. Letztendlich führt nur die Kombination aus Messung und Simulation zu hin-
reichend genauen Ergebnissen. 
Auf den ersten Blick scheint das Verhalten der Wandwärmeströme am Zylinderrohr in Bild 
4-13 keine eindeutigen Schlussfolgerungen zu erlauben, da hier dieselben Randbedingun-
gen anzusetzen sind wie am Zylinderkopf oder am Kolben. Der Unterschied erklärt sich aus 
der sich verändernden Fläche, die am Zylinderrohr für den Wärmedurchgang zur Verfügung 
steht. Während in der Nähe des OT nur eine kleine Fläche des Zylinderrohrs den Brennraum 
ZZP -34 ° KW n.OT. ZZP 3 ° KW n.OT.
0
5
10
15
20
25
30
35
40
0
250
500
750
1000
1250
1500
1750
2000
-90 -45 0 45 90 135 180
p in
bar
T in
°C
°KW n.OT.
0
25
50
75
100
125
150
175
200
0
250
500
750
1000
1250
1500
1750
2000
-90 -45 0 45 90 135 180
AZR
in cm²
α in
W
________------------------------------
m²K
°KW n.OT.
Simulationsmodelle und Abgleich mit den Messungen 65 
ummantelt, stehen im weiteren Ablauf des Verbrennungsprozesses immer größere Flächen 
zur Verfügung. Die wirksame Fläche des Zylinderrohrs und die simulierten Wärmeüber-
gangskoeffizienten sind in Bild 4-14 rechts veranschaulicht. Eine Verschiebung der Verbren-
nung nach spät bei gleichzeitiger Herabsetzung der maximalen Temperatur und des maxi-
malen Wärmeübergangskoeffizienten ermöglicht dennoch einen größeren Wärmestrom 
durch die sich dafür günstiger einstellende Flächenaufteilung.  
Dass eine Zündzeitpunktverschiebung 
weg vom Optimum nach spät einen Über-
gang von mehr Wärme in das Zylinderrohr 
und weniger in Zylinderkopf und Kolben 
bedeutet, lässt sich auch aus den gemes-
senen Temperaturen ersehen.  
In Bild 4-15 sind Materialtemperaturen in 
Kopf ( 4FDT ), Kolben ( 5KT ) und Zylinder-
rohr ( 14SLT  und 24SLT ) bei einer Zündzeit-
punktverstellung veranschaulicht. Die genauen Messpositionen sind im Anhang in Kapitel 8.5 
beschrieben. Während die Temperaturen im Zylinderkopf und Kolben stetig sinken, steigen 
die Temperaturen im Zylinderrohr an. Die weit oben liegende Mess-Stelle 14SLT  zeigt einen 
kleineren Anstieg, da zum einen der nahe gelegene Zylinderkopf kälter wird und zum ande-
ren die Auswirkung der größer werdenden wirksamen Fläche des Zylinderrohrs vorwiegend 
an der unteren Mess-Stelle 24SLT  zum Tragen kommt.  
Im realen Motorbetrieb wird die Gemischqualität im Regelfall nicht auf konstant 85,0=λ  
gehalten, sondern folgt je nach Applikation einem Verlauf mit abweichenden Werten. Auch 
kann der späte Zündzeitpunkt im Simulationsmodell im realen Motorbetrieb abweichend aus-
fallen. Um den Effekt der realen Motorbetriebsparameterveränderung nachzubilden, wäre 
entweder ein zeitaufwändiger Simulationsansatz notwendig, der ohne vorausberechnete 
Kennfelder parallel zur Thermomanagementsimulation die Prozessrechnung durchführt, oder 
es müssten bei Verfolgung des hier vorgestellten Ansatzes Kennfelder größerer Dimension 
mit mehreren Eingangsvariablen erstellt werden. Der dafür notwendige Aufwand überschrei-
tet nach Einschätzung des Verfassers sinnvolle Rechenzeiten mit aktuell verfügbaren Pro-
zessoren. Die thermischen Randbedingungen als Übergabe der Prozessrechnung an das 
Thermomanagementmodell sind im hier gewählten Ansatz bereits über drei Dimensionen 
aufgespannt: die Motordrehzahl, den effektiven Mitteldruck und einen Katalysatorheizindika-
tor stellvertretend für eine überschlägige Verstellung der Brennparameter. Der beschriebene 
Einfluss auf die Wandwärme während der Katalysatorheizphase ist im Thermomanage-
mentmodell also auch nur überschlägig berücksichtigt.  
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4.5.3. Energiebilanzierung 
Wie in Kapitel 3 beschrieben, kann eine Energiebilanzierung um den Brennraum durchge-
führt werden mit  
 AiLuB
i
i HPHHmQ &&&& ∆−−∆+⋅=∑ . (3-4) 
Die Abgasenthalpie bezogen auf den Referenzzustand bei 25°C ist mit gemessenen mittle-
ren Massenströmen und einer gemessenen mittleren Temperatur auch mit Korrektur des 
Thermoelement-Messfehlers am Prüfstand nicht ohne weiteres zu bestimmen.  
 
 
 
Bild 4-16: Massen- und Energieströme am Zylinderkopfauslass aller Zylinder bei Voll-Last 
bei 5000 1/min  
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Die Massenströme der Auslasskanäle schwanken auf Grund dynamischer Effekte im Aus-
lasskrümmer und der intermittierenden Ausstöße der übrigen Zylinder stark und wechseln 
sogar das Vorzeichen. Es strömt zwar hauptsächlich aus den Auslasskanälen heraus, aber 
auch teils wieder zurück in den Zylinderkopf hinein. Zudem transportieren die beschriebenen 
wandernden Massen unterschiedliche Energien, da die Abgastemperaturen örtlich und zeit-
lich ebenso heterogen ausfallen. Bild 4-16 zeigt die simulierten Verläufe der aus dem Zylin-
derkopf austretenden Massen- und Energieströme aller Zylinder für einen Verbrennungszyk-
lus eines hochlastigen Betriebspunktes. Wegen der unterschiedlichen Längen im 4-in-2-in-1-
Krümmer des Motors zeigen die außen liegenden Zylinder 1 und 4 leicht höhere Spitzenwer-
te als die innen liegenden Zylinder 2 und 3.  
Die dargestellte spezifische Abgasenthalpie wurde anhand der simulierten Temperaturver-
läufe nach Formel 3-19 ermittelt. Die simultan auftretenden Spitzen der Massen- und Ener-
gieströme weisen unverhältnismäßig hohe transportierte absolute Leistungen auf, die im zeit-
lichen Mittel größer ausfallen als eine zusammengesetzte Abgasenthalpie aus einer gemittel-
ten Temperatur und einem gemittelten Massenstrom.  
Aus diesem Grund werden in der Simulationsumgebung GT-Suite die simulierten Abgastem-
peraturen als massenstromgemittelte Temperaturen in Form von Durchschnittswerten über 
einen Verbrennungszyklus ausgegeben.  
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Diese zeitliche massenstromgewichtete Temperaturmittelung wird zur ansatzweisen Erfas-
sung von Vor- und Rückströmen von Enthalpien an einer Stelle im 1D-Modell über die Beträ-
ge durchgeführt. Über eine auf diese Weise definierte mittlere Temperatur kann eine mittlere 
spezifische Abgasenthalpie abgeleitet werden, die näher an der realen Abgasenthalpie lie-
gen soll als das Zugrundelegen einer allein zeitlich gemittelten Temperatur.  
Die mit einem Thermoelement gemessene Gastemperatur zeigt, wie in Kapitel 3.2.4 be-
schrieben, Abweichungen zur realen Gastemperatur. Die mit den Thermoelementen gemes-
sene Temperatur wird im Folgenden als MessThAT ,,  bezeichnet.  
Die simulierte Abgastemperatur als Ergebnisgröße für jeden Simulationszeitschritt eines 
Knotens am Zylinderkopfaustritt im 1D-Netzwerk wird im Folgenden als SimAT ,  bezeichnet.  
Temperaturen für die Abschätzungen maximaler und vernachlässigter Wärmeverluste durch 
Strahlung, die sich als Lösungen der DGL aus Formel 3-25 ergeben, werden im Folgenden 
als SDGLThAT max,,,  und ohneSDGLThAT ,,,  bezeichnet.  
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Die Temperatur eines vereinfachten Thermoelementes, vorgestellt in Kapitel 4.5, wird im 
Folgenden als EThAT ,,  bezeichnet. 
 
Bild 4-17: Temperaturverläufe am Austritt von Zylinder 1 bei Voll-Last bei 5000 1/min 
In Bild 4-17 sind die simulierten Temperaturverläufe des örtlichen Mittelwertes am Austritt 
von Zylinder 1 im Vergleich zu den Temperaturen als Lösung der DGL dargestellt. Ohne 
Strahlung ergibt sich ein nahezu deckungsgleicher Verlauf mit der örtlichen Mittelung, wo-
hingegen mit der Abschätzung maximal möglicher Strahlung in Grenzen Abweichungen fest-
zustellen sind. Abhängig von der Temperatur der das Thermoelement umgebenden Wände 
können sich Abweichungen zum örtlichen Mittel nach oben und unten einstellen, wie es hier 
der Fall ist. Zusätzlich gestrichelt als gemittelte Werte eingetragen sind das Mess-Signal des 
Thermoelements, das in diesem Betriebspunkt sehr gute Übereinstimmung zeigt wie ein ein-
fach simuliertes Thermoelement (siehe auch Bild 4-10), und der massenstromgewichtete 
Temperaturwert der GT-Suite nach Formel 4-1. Dieser betragsmäßige Mittelwert fällt um fast 
100°C größer aus als die Messung und sollte, wie in Kapitel 3.2.4 beschrieben, nicht zum 
Temperaturabgleich herangezogen werden.  
Eine Bestimmung einer zyklusgemittelten Abgasenthalpie ist auf mindestens drei Wegen 
möglich: (1) durch eine Ermittlung des Abgasenthalpiestroms für jeden Zeitschritt und an-
schließende zeitliche Mittelung wie in Bild 4-16 (2) durch Einführung der Temperatur SuiteGTT −  
nach Formel 4-1 und Multiplikation mit einem zeitlich gemittelten Massenstrom, der naturge-
mäß auch bei Rückströmungen sein Vorzeichen berücksichtigt und (3) durch Verarbeitung 
von Messwerten für Temperatur und Massenstrom, die für sich jeweils gemittelte Werte dar-
stellen. Die erstgenannte Variante spiegelt bei exakter Kenntnis der Temperatur- und Mas-
senstromverläufe als Funktion der Zeit den wirklichen Wert der Abgasenthalpie wider.  
Für eine Motordrehzahl von 1000 1/min sind die jeweiligen Verläufe für steigende Lasten in 
Bild 4-18 dargestellt.  
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Bild 4-18: Vergleich unterschiedlicher Ansätze zur Bestimmung der Abgasenthalpie mit zu-
gehöriger Abweichung eines Zylinders bei 1000 1/min 
Ein Vergleich aller aufgenommenen Drehzahlen findet sich im Anhang in Kapitel 8.7. Es 
zeigt sich, dass bei steigenden Motorleistungen die Fehler der Näherungsansätze kleiner 
werden. Die Berücksichtigung rückströmender Abgase (wirklicher Wert) stellt das genaueste 
Ergebnis dar, so dass die Abweichungen der betragsmäßigen Mittelung und der Verarbei-
tung der Mess-Signale hierauf bezogen sind. Die ausschließliche Interpretation der Messda-
ten allein führt zu dem schlechtesten Ergebnis. Für eine Ermittlung der wirklichen Abgasent-
halpie und für die Anwendung einer betragsmäßigen Mittelung, die auch Abweichungen zeigt, 
sind Simulationsdaten erforderlich. Es bleibt festzuhalten, dass eine Messung der Abgasent-
halpie mit durchschnittlichen Temperaturen und durchschnittlichen Massenströmen nur mit 
Abweichungen zum realen Wert möglich ist. Braucht man genaue Daten, so ist auch in die-
sem Fall eine Kopplung aus Simulation und Messung unumgänglich.  
 
Bild 4-19: Vergleich der gemessenen zugeführten Leistungen mit der Summe der simulierten 
Wandwärmeströme eines Zylinders bei 1000 1/min und indiziertem Mitteldruck von 9,1 bar 
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Unter der Voraussetzung, dass die restlichen simulierten Wandwärmeströme korrekt ermittelt 
werden, stellt die simulierte Wichtung der Abgasenthalpie einen ausreichend guten Ansatz 
dar, wie an der Energiebilanz bei dem exemplarischen Betriebspunkt bei der Drehzahl von 
1000 1/min und einem indizierten Mitteldruck von 9,1 bar in Bild 4-19 zu sehen ist.  
Der Wandwärmestrom in das Flammdeck ist verglichen mit dem Wärmestrom im Auslasska-
nal klein. Der Grund ist, dass die Auslassventile, die eine erhebliche Fläche der Brennraum-
grenze ausmachen, hier zu der Baugruppe Auslasskanal gezählt werden. Der Wärmestrom 
in das Zylinderrohr, hier als ZR-Wärme gekennzeichnet, beinhaltet allein den Anteil aus der 
Verbrennung, der durch einen Teil der Kolbenwärme über das Hemd und die Kolbenringe 
ergänzt wird. Untersuchungen von HAUBNER zeigen, dass etwa 60 % der motorischen 
Wandwärme im Zylinderkopf an das Kühlwasser abgegeben wird [65]. Berücksichtigt man, 
dass sich der Wärmestrom an das Kühlwasser aus den Anteilen der Zylinderrohrwärme und 
der Kolbenwärme ergibt, findet man diese Aufteilung auch in der Simulation wieder.  
 
Bild 4-20: Vergleich der simulierten Ansätze mit der gemessenen Kraftstoffenergie eines Zy-
linders bei 1000 1/min 
Eine Gegenüberstellung der Summe der simulierten Energieströme mit den gemessenen 
zugeführten Energien, angegeben als Kraftstoffenergie, für die Motordrehzahl von 
1000 1/min in Bild 4-20 untermauern die Gültigkeit der verwendeten Ansätze. Ein Abgleich 
aller Drehzahlen findet sich im Anhang in Kapitel 8.7 zusammen mit der Visualisierung der 
Aufteilung der Wandwärmeströme auf die vier genannten Komponenten.  
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5. Thermomanagementsimulationen und Ergebnisse 
Zyklussimulationen als Ergebnisse des Thermomanagementsimulationsmodells erlauben 
zunächst einen detaillierten Einblick in die Energieflüsse des Systems und zeigen größere 
oder kleinere Verbesserungspotenziale auf.  
5.1. Energieflüsse des Antriebsstrangs 
Eine Betrachtung der Energieflüsse kann je nach zu ziehender Bilanzhülle auf unterschiedli-
che Bereiche ausgeweitet werden. Wählt man als Zyklus den NEFZ nach [41] für das Motor-
fahrzeugsystem des hier untersuchten Motors in einer Mercedes C-Klasse mit Handschaltge-
triebe, ergibt sich bei einer Starttemperatur von 29°C für jeden Simulationszeitpunkt die in 
Bild 5-1 gezeigte Energieaufteilung auf die einzelnen Anteile.  
 
Bild 5-1: Kumulierte Energien im NEFZ des Basisfahrzeugs bei grober Bilanzhülle 
Die aufgewendete Kraftstoffenergie über die Fahrstrecke von knapp 11 km beläuft sich simu-
lativ am Ende auf 27314 kJ. Dies entspricht einem Kraftstoffverbrauch von 7,81 l/100 km 
oder einer 2CO -Emission von 183 g/km. Nur etwa 15 % dieser Energie wird zur Überwin-
dung der Fahrwiderstände umgesetzt, die sich aufteilen lassen in Verluste im Antriebsstrang 
(Getriebe und Kupplung), Verluste durch Luftwiderstand, Rollreibung und Anteile zur Be-
schleunigung der Fahrzeugmasse, die nur teilweise in Schubphasen den Antrieb des Fahr-
zeuges unterstützen, sofern die Radbremsen nicht betätigt werden. Ein beträchtlicher Anteil 
verlässt das System direkt in Form von Abgasenthalpie oder führt zu einer Aufheizung des 
Systems in Form von Wandwärmeströmen oder Wärmeeinträgen durch Reibung. Die Motor-
reibung und die Wandwärme lassen sich weiter differenzieren in Anteile, die der Tempera-
turerhöhung des Materials, Kühlwassers und des Motoröls dienen, und Anteile, die das Sys-
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tem über den Fahrzeugkühler, wärmeabstrahlende Oberflächen oder Restanteile verlassen 
(dargestellt in Bild 5-2). Zu den Restanteilen zählen die Erzeugung elektrischer Energie und 
die Wärmeströme im Ladeluftkühler, die direkt an die Umgebung abgeführt werden.  
 
Bild 5-2: Kumulierte Energien im NEFZ des Basisfahrzeugs bei feiner Bilanzhülle 
Eine noch weiter detaillierte Betrachtung des Verlaufs über den gesamten Zeitraum der Si-
mulation wird schnell unübersichtlich. Einige zu analysierende Bilanzhüllen von Ausschnitten 
des Systems sind hingegen aufschlussreich. Von besonderem Interesse ist die genaue Auf-
teilung der Motorreibung, die im Hauptfokus von Thermomanagementmaßnahmen steht.  
 
Bild 5-3: Verlauf der Motorreibung im NEFZ des Basisfahrzeuges 
Bild 5-3 zeigt den Reibmitteldruckverlauf der zehn Reibkomponenten des Motors. Es zeigt 
eine fast 40-prozentige Reduzierung der Motorreibung allein durch das Erreichen günstigerer 
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Betriebstemperaturen. Den größten Anteil an der Reibung haben die Kolben, obwohl die 
Kolbenreibung dieses Motors im Streubereich gängiger Fahrzeugmotoren am unteren Ende 
anzusiedeln ist. Ein weiterer großer Reibanteil entfällt auf den Generator. Bei kleineren Moto-
ren mit insgesamt geringerem Reibniveau fällt der Generatoranteil noch deutlicher ins Ge-
wicht. Auch in dieser Betrachtungsweise ist eine genaue Gegenüberstellung aller Anteile 
mühsam und unübersichtlich. Zudem sind in einer Detailbetrachtung Bezug und Verhältnisse 
zum gesamten System schwer herzustellen. Aus diesen Gründen empfiehlt sich eine Bewer-
tung des Systems am letzten Simulationszeitschritt.  
In Bild 5-4 und Bild 5-5 sind die Energieströme des gesamten Systems als Energieflussdia-
gramm für den letzten Simulationszeitschritt des NEFZ dargestellt. Im Anhang in Kapitel 8.8 
befinden sich weitere Energieflussdiagramme dieser Art für Simulationen des Basisfahrzeu-
ges für unterschiedliche Zyklen. Die prozentualen Angaben in den Klammern beziehen sich 
auf die eingebrachte Kraftstoffenergie zuzüglich einer vernachlässigbar kleinen Erhöhung 
der Luftenthalpie durch den Kompressor. Es gelten die in Tabelle 5-1 gegebenen Kürzel.  
Kürzel Bedeutung 
Ko Reibung der Kolben (Hemd + Ringe + Bolzen) 
WP Reibung der Wasserpumpe 
VT Reibung des Ventiltriebes (inklusive Antrieb) 
Pl Reibung der Pleuellager (Nebenlager) 
KW Reibung der Kurbelwellenhauptlager 
MA Reibung des Massenausgleichs 
OP Reibung der Ölpumpe 
Ge Reibung des Generators (ohne Antrieb) 
Ne Reibung zusätzlicher Aggregate (Lenkhilfepumpe, Klimakompressor, Vakuumpumpe, Kraftstoffpumpe) 
ML Reibung des Kompressors (Motorlader von Eaton) 
LLK Ladeluftkühler 
ÖWWT Öl-Wasser-Wärmeübertrager 
HK Hauptwasserkühler 
RS Wärmeverluste durch Abstrahlung der Wasserleitungen 
Hzg Wärmestrom in Fahrgastzellenheizung 
ÖW Wärmeverluste des Öls an die Umgebung (haupts. über Ölwanne) 
dU Änderung der inneren Energie 
Tabelle 5-1: Abkürzungen zu den Energieflussbildern 
Die Aufteilung der Wandwärmeströme in die bekannten Anteile Flammdeck, Auslasskanal, 
Zylinderrohr (Liner) und Kolben ist mit der Angabe der in der Struktur einer jeden Komponen-
te verbleibenden Energiemenge durchgeführt. Der Anteil des Flammdecks fällt hier so klein 
aus, da die Wärmeströme der Ventile dem Anteil der Auslasskanäle zugerechnet sind. Zu-
sätzlich verbleibt Energie im Kühlwasser, im Motoröl zuzüglich des ÖWWT und in den Er-
satzmassen für die restlichen Strukturen von Kopf und Block. Im Vergleich fallen die Erhö-
hungen der inneren Energien der brennraumnahen Strukturen klein aus.  
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Bild 5-4: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines NEFZ für das Basisfahrzeug (I) 
 
Die Reibleistung wird, gemäß der Aufteilung wie in Kapitel 3.8 beschrieben, in das System 
eingebracht. Es sei an dieser Stelle darauf hingewiesen, dass die Reibung der Kolben, von 
der Simulationsumgebung festgelegt, vollständig in die FE-Struktur des Kolbens einfließt und 
von dort aus anteilig als Wärme in das benachbarte Zylinderrohr und anschließend ins Mo-
toröl übergeht. Deswegen hat die Kolbenreibung hier nur einen Pfad zum Kolben.  
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Bild 5-5: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines NEFZ für das Basisfahrzeug (II) 
 
Die im Generator erzeugte elektrische Energie und der Wärmestrom der Ladeluftkühlung 
verlassen das System direkt und ohne weitere Umwandlung. Die zweitgrößte Energiemenge 
nach der Abgasenthalpie wird im Hauptkühler als Wärme an die Umgebung abgeführt. Klei-
nere Energiemengen entweichen in Form von Wärmeabstrahlung oder über die Fahrzeug-
heizung. 
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Bedingt durch die hohen Reibverluste während eines Warmlaufes, kommt von der indizierten 
Verbrennungsdruckarbeit am Kolben lediglich etwas mehr als die Hälfte am Schwungrad an. 
Der hohe Wirkungsgrad des restlichen Antriebsstranges verhindert weitere signifikante Ein-
bußen, so dass in diesem Fall etwas mehr als 4000 kJ zur Überwindung der Fahrwiderstän-
de verbleiben.  
Die Ermittlung der Rollreib- und Luftwiderstandsanteile ist durch die einfach anzuwendenden 
Gesetze der Fahrzeuglängsdynamik wie aus [174] in einer kinematischen Fahrzeugsimulati-
on möglich. Der Anteil der Bremsenergie ist hingegen nicht einfach zu bestimmen, da dieser 
unter anderem von der Definition und Strategie der Schubabschaltung abhängt.  
 
Bild 5-6: Fahrzeuggeschwindigkeitsabnahme in Schubphase (qualitativ) 
Verdeutlicht wird dies in Bild 5-6, in dem mögliche Geschwindigkeitsverläufe eines Fahrzeu-
ges während des Schubbetriebes ab einem Zeitpunkt tS dargestellt sind. Fahrzeuge ohne 
Schubabschaltung folgen der oberen blauen Linie bis zum Zeitpunkt 3t  und verbrauchen 
dabei Kraftstoff zur Überwindung der in der Steuerung vorgesehenen theoretischen Motor-
reibung im Leerlauf. Ist eine kleinere Geschwindigkeitsabnahme gewünscht, muss der Motor 
Leistung beisteuern, damit der Fahrzustand im schraffierten Bereich 0>eP  bleibt. Verfügt 
der Motor über eine reguläre Schubabschaltung, kann im Schubbetrieb bei geschlossener 
Drosselklappe Kraftstoff eingespart werden. Zusätzlich zu den Fahrwiderständen wirken 
auch Motorreibung und ein negativer indizierter Mitteldruck der Fahrtbewegung entgegen 
und erzwingen ein schnelles Abfallen der Geschwindigkeit bis zum Zeitpunkt 1t . Schnelleres 
Abfallen erfolgt durch das Betätigen der Bremse. Würde man während der Schubabschal-
tung die Drosselklappe öffnen, könnte man die negative Kolbenarbeit umgehen und käme 
bis zum Zeitpunkt 2t . Eine Schubabschalt-Strategie dieser Art erfordert jedoch einen hohen 
Aufwand. 
Die Ermittlung der Bremsarbeit aus einer regulären Schubabschaltung, die bei quasi ge-
schlossener Drosselklappe arbeitet, erfolgt im Simulationsmodell durch Differenzenbildung 
der in einer kinematischen Simulation auch stark negativ werdenden theoretischen indizier-
ten Last und der minimal möglichen indizierten Last des Motors. Die minimal mögliche indi-
eP  > 0 
DK geschlossen 
bremsen 
st  1t  2t  3t  
DK offen 
Motorreibung 
negative  
Kolbenarbeit 
Fzgv  
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zierte Last wurde im Ladungswechselsimulationsmodell in Abhängigkeit von der Drehzahl 
bestimmt und ist in Bild 5-7 gegeben.  
 
Bild 5-7: Minimale negative indizierte Last des Motors aus Prozessrechnung 
Die theoretische indizierte Last beinhaltet die aktuell simulierte Motorreibung, so dass bei 
kaltem Motor auch in der Simulation weniger Bremsleistung notwendig ist.  
Die Schubarbeit, hier definiert als der in den Schubphasen zurückgespeiste Energieanteil der 
aufgebrachten Energie zur Überwindung der Fahrzeugträgheit während der Fahrt, wird ab-
züglich der Bremsenergie in das System zurückgeführt und kann angegeben werden als  
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I
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2
2
1
, mit ( ) ( ){ }0:,0 <∈= tvtttI FzgEnd & . (5-1) 
Ein Teil dient der Überwindung der Fahrwiderstände und ein zweiter Teil treibt das Getriebe 
und letztlich den Motor an. Unter der Schubarbeit ist auch die kumulierte positive Beschleu-
nigungsenergie abzüglich der momentanen kinetischen Energie des Fahrzeuges zu verste-
hen.  
Die Abgasenthalpie wird ebenfalls nicht direkt simuliert, sondern als Restgröße aus einer 
Bilanzierung ermittelt. Bei jedem Fahrzustand entspricht die Abgasenthalpie der Differenz 
zwischen der zugeführten Kraftstoff- und Luftenergie und der simulierten indizierten Last zu-
züglich der Wandwärmeverluste.  
 WiLBA QPHHH &&&& −−+=  (5-2) 
Die so angegebene Abgasenthalpie entspricht der Enthalpie beim Austritt aus dem Zylinder-
kopf. Durch Invertierung von Formel 3-19 und Einsetzen des Luftverhältnisses kann eine 
Abgastemperatur abgeleitet werden.  
5.2. Simulierte Zustandsverläufe  
Der Zustand des Fahrzeugsystems kann durch eine Vielzahl simulierter Größen beschrieben 
werden. Hierzu zählen neben der Beschreibung des Fahrzeuges und des Getriebes außer-
dem Temperaturen, Drücke oder Volumenströme an jeder beliebigen Stelle des Kühlsystems, 
Materialtemperaturen und Temperaturfelder der FE-Strukturen, Zustände des Schmiersys-
tems oder die vormals genannten Energieströme, die anhand der verwendeten Gesetze zu 
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bestimmen sind. Um Verbesserungsmöglichkeiten aufzuzeigen und diese bewerten zu kön-
nen, sind einige der wichtigsten Zustandsbeschreibungen hier aufgeführt.  
Die Effizienz bemisst sich am Kraftstoffverbrauch, der in Bild 5-8 als Streckenverbrauch und 
2CO -Ausstoß dargestellt ist. Mit voranschreitendem Zyklus und steigendem mechanischen 
Wirkungsgrad sinkt der Verbrauch. Dies ist hauptsächlich verursacht durch den abnehmen-
den Reibverlauf (gegeben in Bild 5-3) infolge steigender Motortemperaturen. 
 
Bild 5-8: Simulierter Verbrauch und CO2-Emission im NEFZ des Basisfahrzeuges                     
(Mittelwert bis zum betrachteten Zeitpunkt) 
Der streckenbezogene Kraftstoffverbrauch sB  ist im Anhang in Formel 8-43 definiert. Es ist 
hierbei zu berücksichtigen, dass nicht nur die Motoröltemperatur ausschlaggebend ist, son-
dern auch die für den Anteil der Kolbenreibung maßgebliche Temperatur der Zylinderrohr-
lauffläche. Die Aufteilung der Zylinderrohrlauffläche in die Teile ZR 1 bis ZR 3 ist im Anhang 
in Bild 8-7 dargestellt. ZR Durchschnitt beschreibt die mittlere Zylinderrohrwandtemperatur 
der Zonen ZR 1 bis ZR 3.  
 
Bild 5-9: Einige Temperaturverläufe im NEFZ des Basisfahrzeuges 
Die groben FE-Modelle erlauben die Ermittlung zeitlicher Oberflächentemperaturen, die in 
Bild 5-9 im Vergleich mit der Kühlwasser- und Motoröltemperatur gezeigt sind. Die Oberflä-
chentemperatur des Bereichs ZR 1 folgt mit starken Ausschlägen dem Lastverlauf des Zyk-
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lus. Die durchschnittliche Oberflächentemperatur des kompletten Zylinderrohrs ZR Durch-
schnitt ist die Eingangsgröße des Kennfeldes der Kolbenreibung. Die Kühlwassertemperatur 
am Motoraustritt folgt mit ihrem Verlauf den Materialtemperaturen. Zusätzlich dargestellt ist 
der Verlauf der Motoröltemperatur in der Hauptgalerie, die zu Beginn unterhalb der Kühlwas-
sertemperatur liegt und sie erst am Ende des Zyklus übersteigt. Der ÖWWT fungiert im Mo-
torwarmlauf also zunächst als Ölheizer und erst später als Ölkühler. Das ist auch der Grund, 
warum in der kumulierten Gesamtenergiebilanz in Bild 5-4 und Bild 5-5 der Wärmeaustausch 
zwischen Motoröl und Kühlwasser so klein ausfällt.  
5.3. Optimierungsmöglichkeiten 
Eine Wirkungsgradsteigerung durch Thermomanagement ist dann zielführend, wenn entwe-
der die Motoröl- oder die Zylinderrohrtemperatur schneller angehoben wird. Da die Zylinder-
rohrtemperatur stark von der Kühlwassertemperatur beeinflusst wird, und die Öltemperatur 
durch den ÖWWT ebenso direkt von einer hohen Kühlwassertemperatur im Warmlauf profi-
tiert, sind Maßnahmen zur Erhöhung der Kühlwassertemperatur ein erstes Mittel der Verbes-
serung.  
5.3.1. Anhebung der Kühlwassertemperatur 
Die Öffnungstemperatur des Thermostats des Basisfahrzeuges liegt bei 90°C. Gängige 
Kennfeldthermostate erlauben Öffnungstemperaturen von bis zu 105°C. Die Kühlwasser-
temperatur des Motors stellt sich auf die Thermostatöffnungstemperatur ein, sofern der 
Hauptkühler in der Lage ist, die zur Erhaltung der Temperatur notwendige Wärmemenge 
abzuführen. In schwachlastigen Zyklen ist dies der Fall.  
Im Thermomanagementmodell lässt sich der Öffnungszeitpunkt des Thermostats auf 105°C 
verschieben. Dies führt in der Simulation zu einer Anhebung der Kühlwassertemperatur am 
Ende des NEFZ um 15°C und einer Verbrauchseinsparung von etwa 0,8 %.  
5.3.2. Warmwasserspeicher 
Die Beschleunigung der Warmlaufphase des Systems ist denkbar durch Ausnutzung von 
gespeicherter Wärmeenergie aus einer vorausgegangenen Fahrt. Spätestens beim Öffnen 
des Thermostats wird aufwendig Wärmeenergie an die Umgebung abgeführt, die damit end-
gültig als Verlust zu werten ist. In einem Wärmespeicher könnte ein Teil dieser Energie auf-
gefangen und ihr Verlust verhindert werden. Nachteile eines Wärmespeichers bestehen in 
zusätzlichen Kosten und notwendigem Bauraum im Fahrzeug sowie in einer Erhöhung des 
Gesamtfahrzeuggewichtes. Ideale Wärmespeicher zeichnen sich also durch geringes Volu-
men und geringe zusätzliche Masse bei gleichzeitig hoher Wärmekapazität und schnellem 
Lade- und Entladeverhalten aus. Es bieten sich hier Latentwärmespeicher an (PCM für Pha-
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se Change Material im anglistischen Sprachraum), die in [32], [116] und [147] für außermoto-
rische Untersuchungen ausführlich behandelt werden. Die Schmelztemperatur dieser Spei-
chermedien muss naturgemäß zu der Anwendung passen und schränkt die Wahl erheblich 
ein. Eine Übersicht von möglichen Speichermedien wird von DEUSSEN in [28] angegeben. 
Für automobile Anwendungen weist beispielsweise das Salz Bariumhydroxid Octahydrat 
( ) OHOHBa 22 8⋅  (patentiert in [114]) die erforderlichen Eigenschaften auf. Ein auf dieser 
Grundlage basierendes Speichersystem, wie vorgestellt in [148], verfügt zwar über energeti-
sche Vorteile, konnte aber in der Automobilindustrie wegen Korrosionsproblemen nicht se-
rienreif eingesetzt werden.  
Alternativ kann Wärme in einem zusätzlichen Kühlwasservolumen ohne Zwischenmedium 
gespeichert werden. Das Speichervolumen muss durch eine Regelung bei Motorstart in das 
System eingebracht und bei betriebswarmem Zustand wieder gefüllt werden. Die Größe, 
Position und Regelstrategie eines zusätzlichen Kühlwasservolumens kann im Simulations-
modell einfach und praktisch kostenneutral bewertet werden.  
5.3.2.1. Gesetzesvorschriften bei Fahrzeugbeurteilungen 
Die Bewertung einer Wärmespeichermaßnahme anhand gesetzlicher Vorschriften zur Homo-
logation von Fahrzeugen mit verbrennungsmotorischem Antrieb in der EU [41] kann aus 
zweierlei Gründen als unzureichend angesehen werden. Erstens können die Auswirkungen 
eines Speichers auf das Fahrzeuggewicht durch die zu verwendenden Schwungmassenta-
bellen zur Einstellung des Fahrzeuggewichtes während der Prüfung nicht sinnvoll berück-
sichtigt werden. Das Mehrgewicht eines Wärmespeichersystems wird bei der Prüfung ent-
weder nicht berücksichtigt, wenn die Schwungmassenklasse gleich bleibt, oder sorgt dafür, 
dass die nächst höhere Schwungmassenklasse erreicht wird und die zu prüfende Fahr-
zeugmasse um ein Vielfaches höher als das Mehrgewicht des Wärmespeichersystems aus-
fällt. Hinzu kommt, dass die genau definierte Vorkonditionierung der Fahrzeuge eine adäqua-
te Abbildung eines geladenen Wärmespeichers verbietet. Es sind zur Beurteilung wärme-
speichernder Maßnahmen also Randbedingungen außerhalb der Gesetzgebung vorzugeben, 
die zwar die existierenden technischen Vorteile eines Wärmespeichers abzuschätzen ver-
mögen, aber innerhalb der gesetzlichen Einschränkungen nicht unbedingt zu Vorteilen bei 
der Fahrzeughomologation führen müssen. 
Das untersuchte Fahrzeug hat mit seiner Leermasse von 1430 kg und der vorgeschriebenen 
Zusatzmasse von 100 kg für Passagiere, Gepäck, 90 % Tankfüllung und Reserverad laut 
Schwungmassentabelle eine zu prüfende Fahrzeugmasse von 1470 kg. Würde man zusätz-
lich einen nur 1 kg schweren Wärmespeicher verbauen, wäre die nächst höhere Schwung-
massenklasse gerade erreicht und die zu prüfende Fahrzeugmasse läge um 120 kg höher 
bei 1590 kg. Zur Beurteilung der Wärmespeicher wird in der Simulation die Umrechnung 
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durch die Schwungmassentabelle ausgelassen und eine Fahrzeugmasse von 1470 kg ange-
nommen, zuzüglich des anfallenden Mehrgewichts eines entsprechenden Wärmespeichers.  
Zur Umgehung der Problematik der Vorkonditionierung wird die Annahme getroffen, dass der 
Wärmespeicher beim Abstellen des Fahrzeuges nach der letzten Fahrt mit 88°C heißem 
Kühlwasser entsprechend der Öffnungstemperatur des Thermostats gefüllt ist. Bei Simulati-
onen eines Fahrzeuges mit Kennfeldthermostat ist diese Temperatur auf 103°C angehoben. 
Die Kühlwassertemperatur im Wärmespeicher bei Start der nächsten Fahrt hängt von der 
Außentemperatur und der Standzeit des Fahrzeugs ab. Für die nachfolgenden Untersuchun-
gen für unterschiedliche Standzeiten ist die Annahme getroffen, dass die Außentemperatur 
während der Standzeit konstant bleibt.  
5.3.2.2. Wärmeverluste eines Wärmespeichers 
Die Wärmeverluste bei abgestelltem Fahrzeug und Motor sind eine Funktion der Außentem-
peratur einerseits und der Geometrie und der Wärmedurchgänge durch die isolierten Ober-
flächen und die Kühlwasserleitungen andererseits. Bringt man das Kühlwasservolumen V  
mit einer zeitlich veränderlichen Temperatur T , der Dichte ρ  und der spezifischen Wärme-
kapazität pc in einen sinnvollen Zusammenhang, so ergibt sich  
 ( ) ( ) ( )
dt
dT
cVTTAkTTAkQ pUUk ⋅⋅⋅−=−⋅⋅+−⋅⋅= ρλ& . (5-3) 
Zu berücksichtigen sind dabei der Wärmedurchgangskoeffizient durch die isolierenden Ober-
flächen kk , die wirksame Oberfläche A , der Wärmeleitkoeffizient der Kühlwasserleitungen 
( )λAk ⋅  und die Außentemperatur UT .  
Durch Einführen einer Übertemperatur UTT −=ϑ  kann die einfache DGL gelöst werden zu  
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Beziehungsweise ergibt sich durch Rückeinsetzen für den Verlauf der mittleren Kühlwasser-
temperatur eines Wärmespeichers  
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Als Wärmedurchgangszahlen eines technisch sinnvoll ausgeführten Systems sind Werte aus 
Tabelle 5-2 angenommen, die zu erwartungsgemäßen Wärmeverlusten [72] führen.  
Oberflächenwärmedurchgang 
Km
Wkk
⋅
= 2025,0  
Leitungswärmedurchgang ( )
K
WAk 03,0=⋅ λ  
Tabelle 5-2: Wärmedurchgänge eines technischen Wärmespeichers 
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5.3.2.3. Form eines Wärmespeichers 
Die Form eines Wärmespeichers definiert das Verhältnis seiner Oberfläche zum gespeicher-
ten Kühlwasservolumen und hat somit einen Einfluss auf die Wärmeverluste während der 
Standzeit.  
Für zwei Wärmespeicher gleichen Kühlwasservolumens kann man den Temperaturverlauf 
für abweichende Geometrien gegenüberstellen. In Bild 5-10 ist exemplarisch für ein 5 l 
Kühlwasservolumen ein Wärmespeicher mit kompakter, gedrungen zylinderischer Form 
(Geo 2) einer länglichen schlauchförmigen Speichergeometrie (Geo 1) gegenübergestellt.  
 
Bild 5-10: Unterschiedliche Formen eines 5 l Wärmespeichers 
Bei einer Starttemperatur von 90°C und 20°C Umgebungstemperatur ergäbe sich für einen 
annähernd kugelförmigen und einen stark in die Länge gezogenen Wärmespeicher ein Tem-
peraturverlauf anhand Formel 5-5 gegeben in Bild 5-11.  
 
Bild 5-11: Temperaturverläufe eines 5 l Wärmespeichers mit unterschiedlichen Formen 
Die temperaturabhängigen Stoffwerte sind für eine Mischung aus Wasser und Glykol im Vo-
lumenverhältnis 50/50 eingesetzt.  
 
Bild 5-12: Temperaturverläufe von Wärmespeichern unterschiedlicher Größe 
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Die für technische Speicher typischen Verläufe ziehen sich bei der guten Isolierung über 
einige Tage hin und zeigen kaum Unterschiede für Geo 1 und Geo 2. Auf eine höhere Auflö-
sung kann hier verzichtet werden. Ausschlaggebend für den Wärmeverlust sind die für beide 
Geometrien jeweils identischen Leitungsanschlüsse. Die Speicherform hat für eine automobi-
le Anwendung bezüglich der Wärmeverluste keine nennenswerte Bedeutung. 
Bild 5-12 zeigt den großen Einfluss des Speichervolumens auf die Abnahme der Temperatur. 
Bei fast gleicher Wärmeverlustleistung in den ersten 24 Stunden von im Schnitt etwa 2 W 
büßt ein großes Speichervolumen wesentlich weniger seiner Temperatur ein.  
5.3.2.4. Betriebsstrategie eines Wärmespeichers 
Welches Speichervolumen in dem individuellen Kühlkreislauf eines Verbrennungsmotors die 
größte Wirkung erzielt, hängt von dem Volumen des Kühlsystems und der Positionierung des 
Speichers innerhalb des Systems ab.  
 
Bild 5-13: Schema des externen Kühlsystems mit Wärmespeicher-Positionen 
Das in Bild 5-13 gezeigte Schema des externen Kühlsystems offenbart zwei mögliche Positi-
onen, einen Wärmespeicher im System unterzubringen. Position 1 (WS1) befindet sich im 
kleinen Kreislauf mit eigener Bypassleitung und wird über ein intelligentes Schaltventil ge-
steuert. Da die Volumenströme durch die Fahrzeugheizung gerade im niedertourigen Motor-
warmlauf klein ausfallen, ist in dieser Position ein schnelles Entleeren des Speichers nicht 
möglich. Dafür käme der Vorteil des Wärmespeichers dem Fahrzeuginnenraum bei einge-
schalteter Heizung direkt zugute. Position 2 (WS2) liegt parallel zum kleinen sowie zum gro-
ßen Kreislauf und wird folglich von dem größtmöglichen Kühlwasservolumenstrom durchflos-
sen. Ersetzt man zudem das einfach wirkende Thermostat durch ein elektrisches 
3/2 Wegeventil, im besten Fall wegen des geringen Druckverlustes als Drehschieberelement 
ausgeführt, kann der Mehraufwand für eine Regelung des Speichers kompensiert werden. 
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In jedem Fall bedarf es einer gut durchdachten Strategie, um den Inhalt des Speichers im 
Warmlauf nach Möglichkeit komplett mit kaltem Wasser auszutauschen und den Speicher 
danach so lange vom System abzukoppeln, bis er sukzessive wieder heißes Wasser auf-
nehmen kann. Der Speicher sollte ein zweites Mal endgültig vom System abgetrennt werden, 
wenn seine maximale Speichertemperatur erreicht ist, und erst bei einem neuen Motorstart 
erneut geregelt werden.  
Um die Verbrauchsersparnis im Simulationsmodell abschätzen zu können, wurde eine Re-
gelstrategie implementiert, die die Entladung mittels eines virtuellen Volumenstrom-
Messgerätes durchführt, bis das komplette Speichervolumen ausgetauscht ist. Die Beladung 
des Speichers erfolgt in Abhängigkeit von der Thermostatstellung zur Regelung des Haupt-
kühlervolumenstromes. In einer realen Anwendung müsste eine Steuerstrategie in Abhän-
gigkeit von zur Verfügung stehenden Sensoren für jeden Einzelfall neu entwickelt werden. 
Die im Folgenden durchgeführten Untersuchungen stellen eine maximale Abschätzung durch 
optimale Regelung dar.  
5.3.2.5. Numerische Diffusion 
Ein zusätzliches Volumen im Kühlkreislauf mit großem Temperaturunterschied zu angren-
zenden Kühlwasserrohren im 1D-Netzwerk muss örtlich fein diskretisiert sein, um numeri-
sche Diffusion zu vermeiden.  
 
Bild 5-14: Beispiel für numerische Diffusion 
Als numerische Diffusion werden Informationstransporte innerhalb einer Simulation bezeich-
net, die, ausgelöst durch Informationsmittelungen einzelner Knoten, die für einen ganzen 
Diskretisierungsbereich Gültigkeit haben, die simulierte informationstragende Geschwindig-
keit über- oder unterschreiten. Bild 5-14 veranschaulicht dies anhand von Berechnungskno-
ten, die im Beispiel so durchströmt werden, dass pro Berechnungsschritt in einer kontinuierli-
chen Welt genau ein halbes Diskretisierungsvolumen durchströmt wäre. Die farblich markier-
te Knoteninformation, wie beispielsweise die dort anliegende Temperatur, pflanzt sich konti-
nuierlich fort, während bei der numerischen Lösung ein Teil der Information vorauseilt und 
ein zweiter Teil verzögert eintrifft. Die Entwicklung von Solvern für Simulationsmodelle mit 
hinreichender Güte ist Aufgabe der Simulationssoftwareentwicklung und muss nicht mehr 
(wie früher üblich in [17] gezeigt) vom Berechnungsingenieur selbst übernommen werden. 
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5.3.2.6. Simulationen mit Wärmespeicher 
Die Effektivität eines Wärmespeichers hängt von seiner Temperatur bei Zyklusstart ab. Nicht 
nur die Standzeit, sondern auch die Temperatur am Ende der vorausgegangenen Fahrt und 
die Umgebungstemperatur bestimmen seine Temperatur. Fahrzeuge mit Kennfeldthermostat 
können, wenn die letzte Fahrt nicht gerade bei Voll-Last abrupt endet, den Wärmespeicher 
mit heißerem Wasser gefüllt zurücklassen. Die Wärmespeichertemperaturen sind bei norma-
lem Thermostat auf 88°C und bei einem System mit Kennfeldthermostat auf 103°C einge-
stellt.  
 
Bild 5-15: Zustände im Wärmespeicher 
In Bild 5-15 sind die simulierten Durchflüsse eines 5 l Wärmespeichers an Position WS2 
während des NEFZ dargestellt. Die Entladung ist bereits nach etwa 20 Sekunden durchge-
führt. Das Beladen bei früherer Thermostatöffnung dauert circa sieben Minuten.  
Im Simulationsmodell ist der zylindrische Wärmespeicher als 1D Rohr abgebildet, das wegen 
der vormals beschriebenen numerischen Diffusion in 100 Teilestücke unterteilt ist. Bild 5-15 
zeigt Temperaturverläufe an unterschiedlichen Stellen in Durchflussrichtung des Speichers 
dargestellt. Teilt man den zylindrischen Wärmespeicher in zehn gleich große Scheiben auf, 
beschreiben die Temperaturlinien den Zustand am Anfang, Ende und zwischen den Schei-
ben. Nach dem Entladen des Speichers ist die Durchströmgeschwindigkeit zu null gesetzt 
und man erkennt ein inhomogenes Temperaturprofil im Speicher, das sich in der Simulation 
nicht an eine homogene Mischtemperatur angleicht. Während einer realen Fahrt würde sich 
eine Durchmischung durch Beschleunigungsvorgänge einstellen, so dass auch die Tempera-
turverläufe während der Beladung anders ausfallen würden, was in dieser Simulation nicht 
abgebildet ist.  
Wegen eines erneuten Durchspülens des Wärmespeichers mit Kühlwasser, das auch vor 
Zyklusstart im Speicher war, ist die Temperatur nach Abschluss des Entladens inhomogen 
und liegt leider im Durchschnitt auf einem erhöhten Niveau. Ein beträchtlicher Anteil der im 
Wärmespeicher vorhandenen Energie kann also in Folge dessen nicht für eine verbesserte 
Erwärmung des Motors genutzt werden.  
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Die Beladung des Speichers erfolgt so lange, bis auch am Kühlwasseraustritt des Speichers 
die Öffnungstemperatur des Thermostats abzüglich 2°C erreicht ist. Der Speicher ist am En-
de der Fahrt wieder beladen mit einem einigermaßen homogenen Temperaturprofil.  
 
 
Bild 5-16: Potenziale unterschiedlicher Wärmespeicher 
Die simulierten Verbrauchsvorteile sind in Bild 5-16 über unterschiedliche Speichergrößen 
dargestellt für die Positionen WS1 und WS2, zwei Standzeiten und in einem System mit und 
ohne Kennfeldthermostat.  
Das Kühlsystem des Basisfahrzeuges umfasst etwa 8 l Kühlfluid. Circa 6 l machen den klei-
nen Kreislauf aus, der im Motorwarmlauf bei geschlossenem Thermostat umgepumpt wird. 
Ein Wärmespeicher mit einem größeren Volumen als dem des kleinen Kreislaufes bringt we-
gen des systembedingten Verbleibens von Energie im Speicher trotzdem Verbesserungen. 
Auch an der Position WS1 ist die Entladung schnell genug, so dass kaum Unterschiede zur 
Position WS2 sichtbar werden. Ob der Speicher über Nacht oder für 24 Stunden benutzt wird, 
hat auch kaum einen Einfluss. Maßgebliche Faktoren sind die Speichergröße sowie die Fra-
ge, ob das System über ein Kennfeldthermostat verfügt oder nicht. BÜRGIN gibt in [21] eine 
Verbrauchsverbesserung von 1,5 % im NEFZ an durch Isolierungen des Motors bei einer 
Standzeit von 9 Stunden. Beide Wärmespeichermaßnahmen liegen auf einem ähnlichen 
Niveau.  
5.3.3. Regelungseingriffe in das Kühlsystem 
Nicht nur mit einem Kennfeldthermostat, sondern auch mit einer variablen Pumpe oder mit 
Schaltventilen lassen sich im Kühlsystem Eingriffe vornehmen, die vom Motorsteuergerät 
geregelt werden können. Ziel einer solchen Regelung ist es, bei gleichzeitiger Einhaltung 
maximal zulässiger Grenzen, die ein sicheres Betreiben des Motors garantieren, möglichst 
schnell eine reibungsoptimale Temperatur zu erreichen. HAUBNER schlägt in [65] ein bauteil-
temperaturgeregeltes System vor, in dem auf eine repräsentative Materialtemperatur gere-
gelt wird. Hierbei wäre zu unterscheiden zwischen einer Materialgrenztemperatur an einer 
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kritisch heißen Stelle im Zylinderkopf, die aus Gründen der Festigkeit einzuhalten wäre, und 
einer Materialgrenztemperatur im Zylinderkurbelgehäuse, um Ölverkokung bei lokalen ölbe-
netzten Oberflächen von 220–240°C zu vermeiden. Derzeit existieren keine serientauglichen 
Temperatursensoren, die dem Motorsteuergerät brennraumnahe Materialtemperaturen zur 
Verfügung stellen können. Für eine sinnvolle Regelung von Variabilitäten im Kühlsystem sind 
Materialtemperaturen unverzichtbar, die während der Simulation einfach aus berechneten 
Knotentemperaturen der FE-Modelle genommen werden können.  
Der Aufbau eines nach der Definition von HAUBNER in [65] ausgeführten Semi-Splitcooling-
Kühlsystems, in dem das Kühlwasser des Zylinderkurbelgehäuses durch ein Stellventil vom 
restlichen Kühlkreislauf abgetrennt werden kann, erfordert die Kenntnis der maximalen Tem-
peratur der Zylinderrohroberfläche. Ein Austausch der konventionellen Wasserpumpe durch 
eine vollvariable Pumpe erfordert zusätzlich die Kenntnis der maximalen Temperatur einer 
kritischen Stelle im Zylinderkopf. Bei Kombination beider Variabilitäten ergibt sich eine Mehr-
größenregelung mit zwei Regel- und zwei Stellgrößen. Bei der Hinzunahme eines Kenn-
feldthermostats muss der Regelalgorithmus für das Splitcooling und die variable Wasser-
pumpe nicht unbedingt geändert werden. Gleiches gilt für eine etwaige Steuerung von Küh-
lerlüftern.  
Elektrische Wasserpumpen sind vollvariabel. Im Folgenden steht der Einfachheit halber die 
elektrische Wasserpumpe allgemeingültig platzhaltend für alle variablen Pumpensysteme.  
 
Bild 5-17: Grundsätzliche Regelstruktur eines variablen Kühlsystems mit Splitcooling und 
elektrischer Wasserpumpe 
Ein Regelalgorithmus kann mit Hilfe des Simulationsmodells als MiL-Ansatz vorausgelegt 
und später mit Kennfeldern aus Prüfstandsmessungen oder Skalierungsfaktoren im Steuer-
gerät hinterlegt werden. Moderne Steuergeräte verfügen über einen modularen Aufbau, um 
den stets komplexer werdenden Systemen und Variationen der Motorperipherie gerecht zu 
werden [119]. In Bild 5-17 ist eine mögliche grundsätzliche Regelstruktur für ein System mit 
elektrischer Wasserpumpe (eWaPu) und Splitcooling durch ein Blockventil (BV) gegeben. 
Regelstrecke 
Regelstrecke 
Korrektur 
BV Regler 
eWaPu 
Regler 
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ZielZRT ,  
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Die Regelung des Blockventilweges BVs  beeinflusst nur die Zylinderrohrtemperatur, wohin-
gegen die Regelung der Wasserpumpendrehzahl Auswirkungen auf beide einzuregelnden 
Temperaturen hat. Ein System diesen Aufbaus hat den Vorteil, allgemeingültig für alle Kühl-
systemvarianten benutzt werden zu können. Beide dargestellten Regler können ihre Aufgabe 
für sich erfüllen, auch in einem System, das nur eine elektrische Wasserpumpe oder nur ein  
Blockventil allein hat. Die drei dargestellten Blöcke sind als Module zu verstehen, die einzeln 
abgeschaltet werden können. Ein Splitcooling-System allein nutzt lediglich das Modul des BV 
Reglers, wohingegen ein System mit elektrischer Wasserpumpe die dargestellten Module BV 
Regler und Korrektur abschaltet.  
Führt man beide Regelungen zusammen, 
kann in diesem Ansatz die Regelung der 
Wasserpumpe korrigiert werden, da auf ein 
überhitztes Zylinderrohr energetisch am 
günstigsten mit einer Mehrzuteilung von 
Kühlwasser reagiert wird, ohne den gesam-
ten umgewälzten Volumenstrom mit energe-
tisch teurer Wasserpumpenleistung zu er-
höhen. Eine Korrekturfunktion der maximal 
erlaubten Wasserpumpendrehzahl, die in der Simulation den besten Kompromiss zwischen 
der Verhinderung zu großer Überschwinger der Zieltemperaturen und der angestrebten Ver-
brauchsersparnis gezeigt hat, ist in Bild 5-18 gegeben.  
Die obere Zylinderrohrtemperatur, gezeigt in Bild 5-9, dient als Regelgröße für ein Blockventil, 
während die mittlere Flammdecktemperatur die Regelgröße für den Zylinderkopf darstellt. 
Die anvisierten Zielwerte sind 125°C für die Zone ZR1 des Zylinderrohrs und 130°C für das 
Flammdeck (siehe Kapitel 8.6 im Anhang für die örtliche Beschreibung der Zonen). Mit die-
sen Zielwerten liegt man weit unterhalb örtlich kritischer Temperaturen. Zum einen wird somit 
einem Sicherheitsabstand für Überschwinger Rechnung getragen. Zum anderen handelt es 
sich um örtliche Durchschnittswerte. Für eine reale Fahrzeugapplikation müssten diese Wer-
te anhand der gegebenen Materialtemperaturinformationen angepasst werden. Auch denk-
bar ist eine Wertanpassung in Abhängigkeit von der Motorlast oder einem Fahrmodus. Auf 
diese Weise hätten Applikateure in der vorgeschlagenen Regelstruktur einfach die Möglich-
keit, Datensätze für eine sportliche oder ökonomische Fahrweise im Steuergerät zu hinterle-
gen.  
In Bild 5-19 sind die simulierten Temperaturen vom Kühlwasser und im Material dargestellt 
für ein Semi-Splitcooling-Kühlsystem mit Blockventilregelung (BV), für ein System mit elektri-
scher Wasserpumpe (eWaPu) und für die Kombination aus beidem, verglichen mit den Ba-
sisverläufen für den NEFZ. Die Verläufe der Wassertemperatur am Motoraustritt verdeutli-
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Bild 5-18: Begrenzung Wasserpumpendreh-
zahl in Abhängigkeit des Blockventilwegs 
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chen, dass diese kein guter Indikator zur Beschreibung des thermischen Zustands des Mo-
tors ist. Daraus ergibt sich die Notwendigkeit der Kenntnis von Materialtemperaturen für das 
Steuergerät, sofern Variabilitäten im Kühlsystem eingesetzt werden. Man erkennt das etwa 
2 Minuten lange Aussetzen der Wasserpumpe in den Verläufen mit elektrischer Wasser-
pumpe. Das System mit Blockventil zeigt, verglichen mit den Basis-Verläufen, kaum Unter-
schiede in der Wassertemperatur und kommt sogar etwas langsamer auf Temperatur.  
 
Bild 5-19: Simulierte Temperaturverläufe im NEFZ bei Eingriffen in das Kühlsystem 
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Die Materialtemperaturen hingegen zeigen den erwarteten Anstieg, der sich insbesondere 
am Zylinderrohr bemerkbar macht. Die vormals erwähnten Zielwerte können auf Grund des 
langsamen Ansprechens des Systems auf Änderungen der Wasserpumpe oder des Block-
ventils nicht eingehalten werden und müssen mit entsprechender Sicherheit definiert sein. 
Beide Systeme mit Blockventil erreichen signifikant schneller reibungsgünstige Temperatu-
ren. Der Verlauf mit elektrischer Wasserpumpe allein hat ebenfalls am Zylinderrohr einen 
starken Anstieg zu verzeichnen, der im Vergleich zu den Simulationen mit Blockventil am 
Ende nicht das hohe Temperaturniveau halten kann. Hier zeigt vor allem das Flammdeck 
schnell höhere Temperaturen und am Ende muss die elektrische Wasserpumpe zur Vermei-
dung zu heißer Stellen im Zylinderkopf vermehrt Kühlwasser fördern, so dass das Tempera-
turniveau des nicht vom System abgekoppelten Zylinderrohrs mit nach unten gezogen wird. 
Hierin offenbart sich der markante Vorteil eines Splitcooling-Konzeptes gegenüber einem 
Konzept mit variabler Wasserpumpe allein. Kaum Unterschiede zeigen sich innerhalb der 
ersten vier Minuten im simulierten Warmlauf. Strebt das System hingegen seinen nähe-
rungsweise gleichbleibenden betriebswarmen Zustand an, erlaubt das Splitcooling eine wei-
tere reibungsgünstige Anhebung der Temperaturen im Zylinderkurbelgehäuse. Dieser Vorteil 
zahlt sich ähnlich wie der eines Kennfeldthermostats auch bei längeren Fahrten aus. Dies 
trifft insbesondere zu, wenn durch das Blockventil auch der Kühlwasserdurchfluss des 
ÖWWT geregelt wird, wie anhand von Prüfstandsmessungen in [13] gezeigt werden konnte.  
Die Einsparpotenziale der elektrischen 
Wasserpumpe fallen im Vergleich kleiner 
aus und die Regelstrategie hat hier maß-
geblichen Einfluss. In Bild 5-20 sind die 
simulierten Kraftstoffeinsparpotenziale be-
zogen auf das Basissystem für die disku-
tierten Systeme mit und ohne Kenn-
feldthermostat (KF Th) angegeben. Die 
Verbesserung durch Splitcooling ist nen-
nenswert und kann kaum durch Kombinati-
on mit einer elektrischen Wasserpumpe erhöht werden. Wenn eine elektrische Wasserpum-
pe nicht gebraucht wird, empfiehlt es sich aus Sicht der Reibungseinsparung, auf diese zu 
verzichten und an ihrer Stelle ein Splitcooling zu implementieren. Gründe für eine elektrische 
Wasserpumpe hingegen wären etwa wegen gewollter Elektrifizierung oder um eine zusätzli-
che kleinere Nachlaufpumpe zu ersetzen.  
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Bild 5-20: Potenziale im Kühlsystem 
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5.3.4. Variabilitäten im Schmiersystem 
Wie in Kapitel 2.2 beschrieben, bieten Schmiersysteme zwei Möglichkeiten, Eingriffe in das 
Thermomanagement vorzunehmen. Die größten Auswirkungen werden erzielt (1) durch das 
Ersetzen einer Ölpumpe mit konstantem Verdrängungsvolumen inklusive Absteuerventil 
durch eine variable Ölpumpe und (2) durch die Verwendung schaltbarer Kolbenspritzdüsen. 
Generell gilt, dass eine Verkleinerung des Schmiersystems durch Lager mit geringeren Spie-
len oder Nockenwellensteller mit niedriger Öldruckanforderung im Sinne des Thermomana-
gements ebenso zielführend sind. Die Verbesserungen durch Implementieren der Variabilitä-
ten werden im Vergleich mit schlanken Schmiersystemen kleiner ausfallen. Kleine Motoren 
mit kleinen Schmiersystemen brauchen gegebenenfalls kein aufwändiges Thermomanage-
ment im Schmiersystem.  
5.3.4.1. Variable Ölpumpen 
Das Wirkprinzip variabler Ölpumpen ist in Bild 5-21 am Beispiel einer Flügelzellenölpumpe 
schematisch dargestellt. Eine Regelkraft verstellt mechanisch das Fördervolumen der Öl-
pumpe, das im theoretischen Grenzfall zu null gesetzt werden kann. Kleine Verschiebungen 
reichen aus.  
 
Bild 5-21: Wirkschema einer Flügelzellenölpumpe 
Geregelte Ölpumpen funktionieren nach dem Verdrängungsprinzip und stellen relativ zu ei-
ner Regelkraft ein entsprechendes Volumen zur Verfügung, das pro Umdrehung gefördert 
wird. Durch interne Spalten tritt bei jeder technischen Pumpe ein Leckagestrom auf, der die 
tatsächliche Förderleistung der Pumpe gegenüber der theoretisch maximalen Förderleistung 
ohne Leckage herabsetzt. Für eine konstant gehaltene Regelkraft sind in Bild 5-22 exempla-
risch Pumpenkennlinien aufgezeigt.  
Position 1:  
Volle Förder- 
leistung 
Position 2:  
„Null“ Förde-
rung 
Regelkraft verstellt das Gehäuse 
Öleintritt 
Ölaustritt 
Flügel 
Rotor 
Rückstellfeder 
92 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 
Bild 5-22: Schema: volumetrische Effizienz einer Verdrängungspumpe 
Unter der Annahme eines rein gegendruckabhängigen Leckagestromes pV∆∆ &  lässt sich für 
jede Regelkraft der volumetrische Wirkungsgrad der Pumpe definieren als  
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Für die Abbildung einer regelbaren Ölpumpe muss im hier gewählten Ansatz der volumetri-
sche Wirkungsgrad simuliert werden. Dafür bedient sich das Simulationsmodell einer tempe-
raturabhängigen Referenz des volumetrischen Wirkungsgrades für eine Pumpendrehzahl 
von 1000 1/min und einen Gegendruck von 1 bar, dargestellt in Bild 5-23.  
 
Bild 5-23: Volumetrischer Wirkungsgrad (Referenz) einer Ölpumpe bei 1000 1/min und ei-
nem Gegendruck von 1 bar  
Aus Formel 5-6 lässt sich bei bekannter Öltemperatur durch Umstellen der Leckagestrom für 
den Referenzzustand ermitteln. Der tatsächliche Leckagestrom lässt sich mit Hilfe des Strah-
lensatzes für einen anliegenden Gegendruck (vgl. Bild 5-22) bestimmen als 
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Formel 5-7 lässt sich in der Anwendung für den hier gewählten Referenzzustand bei 
1000 1/min und einem Gegendruck von 1 bar ausdrücken als  
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Somit ist der Leckagestrom einer Pumpe pV∆∆ &  in Abhängigkeit der Druckdifferenz über der 
Pumpe beschrieben. Die Temperaturabhängigkeit wird im volumetrischen Wirkungsgrad der 
Referenz berücksichtigt (vgl. Bild 5-23).  
Der volumetrische Pumpenwirkungsgrad einer variablen Pumpe in Abhängigkeit von Tempe-
ratur, Gegendruck und ihrem theoretischen Fördervolumen folgt mit Formel 5-6. Für die Si-
mulation der realen Antriebsleistung einer variablen Ölpumpe müssen noch die mechani-
schen Verluste berücksichtigt werden. Aus Messdaten von Flügelzellenölpumpen kann die 
mechanische Reibleistung in Abhängigkeit von Pumpendrehzahl und Temperatur über Pum-
penvolumen abgeschätzt und vorgegeben werden.  
5.3.4.2. Öldrücke und Ölpumpenreibung 
Eine variable Ölpumpe regelt üblicherweise, konstruktiv durch eine Stichleitung zwischen 
Hauptgalerie und Pumpengehäuse verwirklicht, den Öldruck in der Hauptgalerie. Verwendet 
man eine mehrstufige variable Ölpumpe, können von Motorsteuergerät mehrere Zieldrücke 
zum Beispiel in Abhängigkeit der Motordrehzahl vorgegeben werden.  
Zum sicheren Betreiben der Gleitlager eines Motors ist je nach Lagerdrehzahl, Last und 
Öltemperatur ein Mindestöldruck zur Erhaltung einer minimalen Schmierfilmdicke notwendig. 
Verdrängerölpumpen ohne Variabilitäten fördern eine anhand ihrer Drehzahl und internen 
Leckage festgelegte Ölmenge in das motorische Schmiersystem. Der Öldruck stellt sich an-
hand der Charakteristik des Schmiersystems passend zu dem Ölvolumenstrom ein. Dies hat 
zur Folge, dass im Schmiersystem größtenteils höhere Drücke und Ölvolumenströme auftre-
ten, als für einen sicheren Motorbetrieb notwendig wären.  
Zur Quantifizierung einer möglichen Reibleistungseinsparung durch Nutzung einer variablen 
Ölpumpe sind im Simulationsmodell zwei in Tabelle 5-3 dargestellte Regelstrategien bewer-
tet.  
Name der Strategie Druckvorgabe in Hauptgalerie 
Var OP-1 2 bar absolut 
Var OP-2 3 bar absolut 
Tabelle 5-3: Untersuchte Regelstrategien einer variablen Ölpumpe 
Die resultierenden Öldrücke in der Hauptgalerie sind für beide Regelstrategien und die Ba-
sisvariante mit nicht variabler Ölpumpe während des NEFZ in Bild 5-24 dargestellt. Bei nied-
rigen Öltemperaturen stellt sich, wie in Bild 5-24 gezeigt, ein signifikanter Druckunterschied 
bezogen auf das Basissystem mit regulärer Ölpumpe ein. Dargestellt sind die simulierten 
absoluten Drücke in der Hauptölgalerie. Die reguläre Ölpumpe fördert unabhängig vom Sys-
temgegendruck einen hohen Volumenstrom, der mit voranschreitender Zeit und wärmer 
werdendem Öl bei konstanter Pumpendrehzahl nahezu konstant bleibt. 
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Bild 5-24: Vergleich der Hauptölgaleriedrücke bei Verwendung unterschiedlicher Ölpumpen 
Eine variable Ölpumpe stellt mit kleinen Fluktuationen in den Phasen wechselnder Drehzah-
len einen quasi konstanten Öldruck ein. Hierfür muss der Volumenstrom allerdings mit vo-
ranschreitender Zeit erhöht werden. Die Antriebsleistung der Ölpumpe OPP  ist abhängig vom 
geförderten Volumenstrom, der Druckerhöhung und ihrem Gesamtwirkungsgrad.  
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Der Vergleich der Antriebsleistungen unterschiedlicher Ölpumpen, in Bild 5-25 umgerechnet 
als Reibmitteldruck, zeigt den Vorteil variabler Ölpumpen zu Beginn des Zyklus. Später, bei 
höheren Öltemperaturen, wird der Vorteil einer variablen Ölpumpe durch den schlechteren 
mechanischen Wirkungsgrad im Motorleerlauf teilweise aufgehoben. Hierin liegt einer der 
Gründe, warum Flügelzellenölpumpen durch beispielsweise Pendelschieberkonzepte abge-
löst werden.  
 
Bild 5-25: Ölpumpenreibmitteldrücke bei Verwendung unterschiedlicher Ölpumpen 
Die gesamte Verbrauchsersparnis liegt simulativ bei 0,8 % für die niedrige Druckstufe und 
bei 0,6 % für die hohe Druckstufe. Das Ersetzen der Ölpumpe allein führt zu Verbrauchsein-
sparungen, die wie nachfolgend aufgeführt, weiter verbessert werden können.  
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In Kombination mit schaltbaren Kolbenspritzdüsen können umfangreichere Verbesserungen 
erzielt werden. Wie in Bild 5-5 zu erkennen, führt der Kolben im NEFZ relativ wenig Wärme 
an das Spritzöl ab. Der größte Wärmestrom fließt über die Kolbenringe und das Kolbenhemd 
zum Zylinderrohr. Untermauert wird dies durch Betrachtung von Bild 3-14, das für im NEFZ 
anliegende niedrige Motordrehzahlen kleine Wärmeübergangskoeffizienten an der Kolbenun-
terseite angibt. Betrachtet man hingegen die Energiebilanz des Motoröls in Bild 5-5, ist der 
Kolbenölwärmeanteil trotzdem für den größten Wärmeeintrag ins Öl verantwortlich. Das Im-
plementieren einer variablen Ölpumpe müsste also in Motoren mit Kolbenspritzdüsen die 
Ölbeheizung durch Anspritzen der Kolben im Warmlauf sicherstellen. Dies hätte den sekun-
dären Vorteil, dass die Öltemperatur in der Ölgalerie durch den erhöhten Ölvolumenstrom 
zusätzlich schneller ansteigt. Die Ölwanne stellt für die Öltemperaturerhöhung ein Totzeit-
glied dar, das mit höheren Durchsätzen schneller überwunden wird. Die Rückschlagventile 
stromab regulärer Kolbenspritzdüsen sind an die Systemdrücke einer variablen Ölpumpe 
anzupassen. Dieses kann durch das Ersetzen der Rückschlagventile mit einem steuerbaren 
Schaltventil erfolgen. Als Regelstrategie der Schaltventile muss neben der Absicherung bei 
hoher Last definiert werden, bis wann die Kolbenspritzdüsen im Warmlauf eingeschaltet sein 
sollen. Als Führungsgröße wird hier die Öltemperatur verwendet. In Kombination mit einer 
variablen Ölpumpe mit Regelung auf nied-
rige Druckstufe ergeben sich die in Bild 
5-26 gezeigten Verbrauchsvorteile für 
Öltemperaturen, bis zu denen die Kolben-
spritzdüsen eingeschaltet sind. Die Simu-
lation zeigt, dass ein Ausstellen der Kol-
benspritzdüsen bis Öltemperaturen von 
sogar 90°C keine Verbrauchsvorteile 
durch Einsparen der Antriebsleistung der 
Ölpumpe im NEFZ ergeben. Die Erwär-
mung des Öls ist für ein günstiges Reibni-
veau wichtiger. Bei hohen Motordrehzahlen und Öltemperaturen größer 90°C könnte eine 
Steuerstrategie der Kolbenspritzdüsen hingegen Vorteile bringen, die aber in der Homologa-
tion zu keinem Gewinn führen würde.  
5.4. Start/Stopp-Funktionalität 
Das Abschalten des Verbrennungsmotors bedeutet meistens ein sofortiges Auskühlen des 
Systems. Wird der Motor vor dem Abschalten auf hohem Lastniveau betrieben, so dass das 
Kühlsystem nennenswerte Wärmemengen abführen muss, kann sich nach dem Abschalten 
zunächst ein Nachhitzeeffekt einstellen, der mit dem Anglizismus hot soak bezeichnet wird. 
 
Bild 5-26: Potenziale mit variabler Ölpumpe und 
schaltbaren KSDs 
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Bei Stillstand des Kühlwassers wirkt der Motorwassermantel wärmeisolierend und in der Nä-
he der Kontaktstelle zwischen Wasser und Material können schnell hohe Temperaturen er-
reicht werden, die wiederum zu örtlichem Sieden führen. Die entstehenden Dampfblasen 
treten an heißen Stellen des Motors auf, die häufig im Zylinderkopf oder im Gehäuse eines 
wassergekühlten Turboladers liegen. Zur Vermeidung von Schäden durch Kavitation oder 
örtlicher Überhitzung können Nachlaufpumpen verwendet werden oder ein sicheres Abfüh-
ren der Dampfblasen in den Ausgleichbehälter wird durch geschickte Anordnung der Was-
serführungen erreicht [28]. Bei gängigen Fahrzyklen mit eher geringem Lastniveau und der 
Verwendung einer Start/Stopp-Funktionalität tritt dieser Nachheizeffekt im Allgemeinen nicht 
auf.  
 
Bild 5-27: Motordrehzahlverlauf und Kühlwassertemperatur mit Start/Stopp Funktion 
Die Auskühlgeschwindigkeit des Systems hängt von seiner Temperatur und der Umgebungs-
temperatur ab. Verglichen mit der Aufheizgeschwindigkeit ist sie klein und wird von BENT in 
[10] bei einem 90°C heißen Motor mit etwa 1–1,5°C/min angegeben. Simulationen mit 
Start/Stopp-Funktionalität zeigen bei abgeschaltetem Motor in Bild 5-27 Temperaturabnah-
men von etwa 2°C/min. Hierbei ist zu beachten, dass die in [10] durchgeführten Untersu-
chungen einen Mittelwert über 20 Minuten beschreiben, die höhere Auskühlgeschwindigkeit 
direkt nach Abstellen des Motors nicht erfassen. Im Start/Stopp-Betrieb eines Fahrzeuges 
liegen die Auskühlzeiten während des Fahrzeugstillstandes im Bereich weniger Sekunden. 
Das Auskühlverhalten wird, wie der Warmlauf, in der Simulation folglich realitätsnah wieder-
gegeben.  
Das Einsetzen der Start/Stopp-Funktionalität wird mit dem Erreichen einer Kühlwassertem-
peratur von 60°C erlaubt, wie in gängigen Fahrzeuganwendungen üblich. Eventuelle Mehr-
verbräuche durch wiederholte Startvorgänge sind nicht berücksichtigt. Der Verbrauchsvorteil 
einer so abgebildeten Start/Stopp-Strategie liegt im NEFZ simulativ bei 5,2 %. Es ergeben 
sich im Vergleich der Kühlwassertemperaturverläufe mit und ohne Start/Stopp-Funktionalität 
erst bei verhältnismäßig warmem System deutliche Abweichungen. Der Verbrauchsvorteil 
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bei Start/Stopp-Funktionalität ist im Rahmen von Thermomanagementuntersuchungen sicht-
bar durch das schlechtere Aufheizverhalten gemindert, liegt aber dennoch auf beträchtlichem 
Niveau.  
5.5. Einfluss des Katalysatorheizbetriebes 
Schaltet man in der Simulation den Katalysatorheizbetrieb aus, stellen sich nach Bild 5-28 
kleine Unterschiede in der Entwicklung der Kühlwassertemperatur ein.  
 
Bild 5-28: Kühlwassertemperaturverläufe mit und ohne Katalysatorheizbetrieb 
Zu Beginn ergeben sich Abweichungen von kurzzeitig maximal etwa 4°C, zeigen im weiteren 
Verlauf keine Einflüsse auf den Gesamtverlauf. Durch den niedrigeren Prozesswirkungsgrad 
stellt sich simulativ ein Verbrauchsnachteil von etwa 1,8 % ein. Die Abbildung des Katalysa-
torheizbetriebes in vereinfachten Warmlauf-Simulationsmodellen kann bei dem hier unter-
suchten Motorkonzept hinsichtlich der Aufheizgeschwindigkeit vernachlässigt werden. Der 
Kraftstoffmehrverbrauch im Katalysatorheizbetrieb sollte in einem vereinfachten Ansatz hin-
gegen berücksichtigt werden.  
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6. Zusammenfassung und Ausblick 
Global betrachtet umfasst die modellgestützte Abbildung von Thermomanagement als Maß-
nahme zur Reibungsreduzierung zwei Aufgabenstellungen:  
1. Die Beschreibung der Wärmeströme aus dem Verbrennungsprozess im gesamten 
Betriebsfeld eines Verbrennungsmotors.  
2. Die Beschreibung der Verteilung aller Energien im komplexen System eines moder-
nen Antriebsstranges inklusive zahlreicher Verbraucher, dem Kühl- und Schmiersys-
tem und einer daraus gewonnenen thermischen Zustandsbeschreibung, die es zu op-
timieren gilt.  
Beide Aufgaben werden in dieser Arbeit für einen exemplarischen Motor durch Zusammen-
führung von Simulation und Messung gelöst. Durch die Simulation wird unter anderem die 
Aufteilung der Wandwärmeströme auf die umgebende brennraumnahe Struktur berechnet, 
die nicht an einem gefeuerten Motorprüfstand gemessen werden kann. Die Simulation des 
komplexen Systems des Verbrennungsmotors erfordert andererseits eine genaue Definition 
von Randbedingungen, die nur anhand von Messungen eines sich individuell zeigenden Mo-
tors bestimmt werden können.  
Aus der Vielfalt theoretischer Beschreibungsansätze für die notwendige Simulation des 
Wärmetransports ist ein Paket abgeleitet, das in einem weiten Bereich Übereinstimmung aus 
Messwerten und Simulationsergebnissen liefert. Dieses Paket besteht im Wesentlichen aus 
den vorangegangenen Arbeiten der seinerzeit in Verbindung stehenden Forscher KLAUS, 
WOSCHNI und ZAPF neben neueren Untersuchungen von VIELER (geb. EL-KHAWANKEY). Die 
gewählten Modellansätze sind als hybride Ansätze, bestehend aus einer 1D-Simulation ge-
koppelt mit grob diskretisierten FE-Strukturen, verwirklicht. Für beide oben genannten Fra-
gestellungen benötigt man jeweils eigene Simulationsmodelle zur zeitlich hochaufgelösten 
Berechnung des Motorprozesses und zur Berechnung des thermischen Warmlaufs. Beide 
Modelle laufen in der Simulationsumgebung GT-Suite und haben die genannten FE-
Strukturen als Schnittstelle.  
Sind die Wandwärmeströme aus dem Verbrennungsprozess in Abhängigkeit von Motordreh-
zahl und Last für normalen Motorbetrieb und die Einstellungen während der Katalysa-
torheizphase vorausberechnet, können die Energieströme eines gesamten Antriebsstranges 
für beliebige Fahrzyklen beschrieben werden. Gezielte Eingriffe in das Thermomanagement-
system des Motors können so simulativ bewertet werden. Dabei ist das Kühlsystem die Bau-
gruppe mit dessen Hilfe der größte Einfluss auf den Motorwarmlauf genommen werden kann. 
Ein 5 l großes zusätzliches Kühlwasservolumen, gespeichert in einem gut isolierten Gefäß, 
hat das Potenzial, den Kraftstoffverbrauch im NEFZ um etwa 1,5 % zu senken, wenn zusätz-
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lich ein Kennfeldthermostat integriert wird. Dieser Vorteil kann dann erreicht werden, wenn 
man zwei Zyklen hintereinander fährt, unterbrochen von einer Standzeit von 24 Stunden. 
Dieser Vorteil kann ohne weiteres in der Homologation nicht zertifiziert werden, da der Ge-
setzgeber eine Warmlaufprozedur verbietet, die es ermöglichen würde, Wärmespeicher-
maßnahmen zu berücksichtigen.  
Das größte Verbesserungspotenzial, durch beschleunigten Warmlauf die Reibarbeit zu redu-
zieren, bietet ein Semi-Splitcooling-Kühlsystem mit einer Blockventilregelung – die Einspa-
rung liegt im NEFZ bei knapp über 2 %. Im Hinblick auf das Thermomanagement bringt eine 
elektrische Wasserpumpe hier keine weiteren signifikanten Vorteile.  
Eine variable Ölpumpe, ausgeführt als Flügelzellenölpumpe, zeigt in der Simulation auf 
Grund ihres schlechten mechanischen Wirkungsgrades ein Einsparpotenzial von etwa 0,5 %. 
Bei Ersatz einer regulären Ölpumpe durch eine variable Pumpe sollte die Ölanspritzung der 
Kolben im Warmlauf beibehalten werden. Das Spritzöl dient neben der Sicherstellung einzu-
haltender Kolbengrenztemperaturen bei Nennleistung der gezielten Aufheizung des Motoröls 
zur Reibungsabsenkung im Warmlauf. Die simulierten Potenziale liegen innerhalb der Anga-
ben in der Literatur im Bereich von 0,6–1,5 %.  
Die aufgezeigten Vorteile dieser Einzelmaßnahmen können bei Kombination nicht einfach 
superponiert werden.  
Ein weiterer Verbrauchsvorteil in Höhe von 5,2 % kann mit einer Start/Stopp-Strategie mit 
verkürztem Motorwarmlauf erzielt werden.  
Der Motorwarmlauf wird durch den Katalysatorheizbetrieb kaum beeinflusst. Der Kraftstoff-
mehrverbrauch durch das Katalysatorheizen beträgt 1,8 %, das in Zyklussimulationen be-
rücksichtigt werden sollte.  
Die Untersuchungen im Rahmen der vorliegenden Dissertation haben in verschiedenen Be-
reichen Möglichkeiten der Verbesserung und Weiterentwicklung aufgezeigt, die als Aus-
gangspunkte für weiterführende Forschungen zu vielversprechenden Ergebnissen führen 
könnten.  
Der verwendete Ansatz für den Wärmeübergang im Auslasskanal (abgeleitet nach ZAPF aus 
[190] und [191]) umfasst den Wärmeaustausch des Abgases mit den Auslasskanalwänden 
und den Ventilen. Bei gefeuertem Motorbetrieb nehmen die Auslassventile in aller Regel 
erheblich höhere Temperaturen an als die Oberfläche der Auslasskanäle. Es würde sich zu-
künftig anbieten, den Wärmeübergang im Auslasskanal getrennt vom Wärmestrom über die 
Ventile zu betrachten und somit eine örtlich feinere Auflösung zu wählen. Ein CFD-
unterstützter Ansatz wird hierbei als zielführend erachtet.  
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In Anbetracht der aktuellen Tendenz in der Automobilbranche hin zu höheren Elektrifizie-
rungsgraden erscheint eine Erweiterung des Thermomanagements auf ein allgemeines 
Energiemanagement wie in [14] vorgestellt für zukünftige Fragestellungen notwendig. Tech-
nologien wie der eines thermoelektrischen Generators können nur zielführend in einem Ge-
samtmodell erfasst werden, das zusätzlich elektrische Energien beschreibt.  
Die Bestimmung von Abgasenergien zur Simulation des Aufheizverhaltens von Katalysato-
ren stellt die automobile Welt derzeit vor einige Schwierigkeiten. Zum einen existieren keine 
Simulationsmodelle, die Abgasenthalpien für transient auftretenden Motorbetriebspunkte 
berücksichtigen, wie in Homologationszyklen gefordert. Zum anderen ist die Abbildung der 
Energieverluste im Abgaskrümmer auf dem Weg zum Katalysator wegen mangelnder Rand-
bedingungen zur Beschreibung der Wärmeübergänge nicht präzise durchführbar. Das vor-
gestellte Simulationsmodell könnte mit einem Modell des Abgaskrümmers erweitert werden, 
um verlässliche Randbedingungen bezüglich der Beschreibung des Abgasmassenstromes 
und seiner Temperatur zu ermitteln, und mit Abgastemperaturmessdaten vor dem Katalysa-
tor abgeglichen werden. In einem zweiten Schritt wäre mit der simulierten Beschreibung des 
Abgases hinter einem Katalysator durch Temperaturen und Massenströme die Unterbrin-
gung eines technischen Abgaswärmeübertragers möglich. Dieser könnte zum schnelleren 
Aufwärmen von Motorkühlwasser oder Getriebe eingesetzt werden.  
Zurzeit fehlen serientaugliche Materialtemperatursensoren zur Bereitstellung einer oder meh-
rerer Regelgrößen des Kühlsystems. Dieser Missstand könnte durch ein im Motorsteuergerät 
hinterlegtes Simulationsmodell kompensiert werden. Der hier benutzte Ansatz einer Be-
schreibung des Systems aus einfachen thermischen Massen in Kombination mit FE-
Modellen in Brennraumnähe erscheint in diesem Zusammenhang als vielversprechend.  
Thermomanagement-Simulationsmodelle sind modular aufzubauen, da zu evaluierende Ver-
änderungen den Austausch einzelner Teilmodelle erfordern. In dem hier vorgestellten erwei-
terten Modell gilt dies beispielsweise für die Ölpumpe, für die je ein Modul einer variablen 
Flügelzellenölpumpe und einer regulären Ölpumpe hinterlegt wurde. Die Modulbibliothek 
kann erweitert und an Neuentwicklungen angepasst werden. Außerdem ist es möglich, ein-
zelne Module zu verbessern. Bei einer etwaigen Erweiterung des Simulationsmodells, wie 
oben vorgeschlagen, ist es ratsam, die Modularität zu erhalten.  
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7. Verzeichnisse 
7.1. Abkürzungen 
AK Auslasskanal 
ARTEMIS Assessment and Reliability of Transport Emission Models and Inventory Systems 
Appr Approximation 
BV BlockVentil 
CFD Computational Fluid Dynamics  
DDV DifferenzDruckVentil 
DGL DifferentialGLeichung 
DK DrosselKlappe 
eWaPu elektrische WasserPumpe 
EU Europäische Union 
FD Flammdeck 
FEV Forschungsgesellschaft für Energietechnik und Verbrennungsmotoren 
FTP75 Federal Test Procedure (Amerikanischer Testzyklus) 
FVA Forschungsvereinigung Antriebstechnik e.V. 
FVV Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen e. V. 
Hey HEYWOOD 
HK HauptwasserKühler 
Hzg Heizung 
Ge Generator 
Geo Geometrie 
ISV Intelligentes SchaltVentil 
JC08 Japanese Chassis dynamometer test cycle for light-duty vehicles 
KF Th Kennfeldthermostat 
Ko Kolbengruppe 
KW KurbelWellenlager (Hauptlager), KühlWasser 
Leerl.  Leerlauf 
Lkw Lastkraftwagen 
LLK LadeLuftKühler 
MA MAssenausgleich 
MiL Model in the Loop 
ML MotorLader (Kompressor) 
Näh angenäherte Zusammensetzung 
Ne Nebentrieb 
NEFZ Neuer Europäischer FahrZyklus 
norm.  normal 
OP ÖlPumpe 
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OT Oberer Totpunkt 
ÖE Öleinheit (Öläquivalent) 
ÖW ÖlWanne 
ÖWWT Öl-Wasser-Wärmeübertrager 
PC Personal Computer 
PCM Phase Change Material (engl.: Latentwärmespeicher) 
PIFFO PIston Friction Force 
Pkw Personenkraftwagen 
Pl Pleuellager, Nebenlager 
RP RUDOLPH PISCHINGER 
RS RohrStrahlung (Abstrahlung von Oberflächen) 
Th Thermostat 
UT Unterer Totpunkt 
VT VentilTrieb 
WP WasserPumpe 
WS WärmeSpeicher 
Zach ZACHARIAS 
ZK ZylinderKopf 
ZOT Oberer Totpunkt bei Zündung 
ZR Zylinderrohr 
Zyl Zylinder 
ZZP ZündZeitPunkt 
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7.2. Formelzeichen und Indizes 
7.2.1. Formelzeichen  
α  Durchflusskoeffizient, Winkel, Wärmeübergangskoeffizient 
∆ Abweichung, Differenz 
ε  Emissionsgrad 
η  dynamische Viskosität, Wirkungsgrad 
ϑ  Übertemperatur 
κ  Isentropenexponent 
λ  Luftverhältnis, Schubstangenverhältnis, Wärmeleitfähigkeit 
µ  Platzhalter in DGL 2ter Ordnung 
ν  stöchiometrischer Koeffizient 
ξ  Massenanteil 
pi  Verbesserungspotenzial 
ρ  Dichte 
σ  STEFAN-BOLTZMANN-Konstante 
ψ  Konzentration, Stoffmengenanteil 
ω  Winkelgeschwindigkeit 
ø  Kreisdurchmesser 
a
 Exponent, Koeffizient 
A  Fläche, Koeffizient, Platzhalter für Konzentrationskombination, Querschnitt 
b  Breite, Exponent, Koeffizient, spezifischer Verbrauch 
B
 Platzhalter für Konzentrationskombination, Verbrauch 
c  Exponent, Koeffizient, spez. Wärmekapazität, Widerstandswert, Geschwindigkeit 
C  Platzhalter für Konzentrationskombination, Koeffizient 
d  Wanddicke, Koeffizient 
D  Durchmesser, Platzhalter für Konzentrationskombination 
E
 Emission 
E&
 Leistung (energetisch gesehen) 
f  Skalierungsfaktor, Reibbeiwert 
F  Fördervolumen, Funktionswert, kumulierte Häufigkeit 
g  Erdbeschleunigung 
h  Häufigkeit, Hub, spezifische Enthalpie 
H  Heizwert 
H&  Enthalpiestrom 
K
 Koeffizient 
k  Wärmedurchgangskoeffizient, Skalierungsfaktor passiver Kolbenkühlung 
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l  Länge, Umströmlänge 
L  charakteristische Länge, Luftbedarf 
M  molare Masse, Lösungsansatz in Form des Störgliedes 
m  Masse 
m&  Massenstrom 
n  Anzahl, Drehzahl, Stoffmenge 
Nu  NUSSELT-zahl 
i
 Stromstärke 
p  Druck 
P  Leistung, Preis 
Pr  PRANDTL-zahl 
q ′′&  flächenbezogener Wärmestrom 
Q
 Wärmemenge 
Q&  Wärmestrom 
r  Kurbelradius, Radius, Restluftanteil 
R  Gaskonstante, Radius, Rauhigkeit 
Re  REYNOLDS-zahl 
RP  Koeffizient in Abgasenthalpieformel abgeleitet nach R.PISCHINGER 
s  Stellweg, Strecke 
S  Platzhalter in DGL 2ter Ordnung, Skalierungsfaktor 
t , tˆ  Zeit 
T ,Tˆ  Temperatur 
u  Geschwindigkeit 
U  innere Energie, Umfang 
v  Geschwindigkeit 
V  Volumen, Verhältnis 
V&  Volumenstrom 
W  Arbeit 
x  Anteil, Laufkoordinate 
z  Anzahl 
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7.2.2. Indizes  
∆ Differenz 
η  auf Viskosität bezogen 
λ  auf Wärmeleitung bezogen, Wärmeleitung 
ψ  auf Konzentration bezogen 
∞  außerhalb liegend 
A  Abgas, Außenseite, auf Oberfläche bogen 
abs  absolut 
AK  Auslasskanal 
AS  Antriebsstrang 
B Brennstoff 
BR  Brennraum 
BV  Blockventil 
D  Druckseite 
e  effektiv 
E
 einfaches Thermoelement 
EK  Einlasskanal 
End  Am Ende der Fahrt 
eWaPu  elektrische Wasserpumpe 
FD  Flammdeck 
Fzg  Fahrzeug 
G  Gegendruckseite 
Gen  Generator 
H  Homogen 
HL  Hauptlager 
i  indiziert, innen, auf inneren Ventilsitz bezogen, Laufindex  
k  oberflächlich 
K  Kolben, Konvektion, Bereich der Kolbenbodenunterseite 
KAT  Katalysatorheizen 
Kopf  Zylinderkopf 
Kond  Kondesation 
KB
 Kolbenboden 
KBU  Kolbenbodenunterseite 
KF  Konstantfahrt 
KG  Kolbengruppe 
KSD  Kolbenspritzdüse 
KU  Kolbenunterseite 
KUH  Hemdanteil der Kolbenunterseite 
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KW
 Kühlwasser 
l  Länge, Umströmlänge 
L  Lagerlast, Leitung, Zylinderrohr (Liner), Luft 
lam  laminar 
Li  Liner (Zylinderrohr) 
lim  limitiert 
m  molar, mittel 
MA
 Massenausgleich, Motoraustritt 
max
 maximal 
Smax  maximale Strahlung 
Mess  Messergebnis 
ML
 Motorlader (Kompressor) 
Mot  Motor 
n  Anzahl, zu Grunde liegende Menge, auf Drehzahl bezogen 
N  Nutzanteil 
NL  Nebenlager 
norm Normalbetrieb 
NT  Nebentriebe 
ohneS  ohne Strahlung 
OP  Ölpumpe 
ÖG
 Ölgalerie 
p  bei konstantem Druck, auf Druck bezogen, Rauhigkeitsklassifizierung 
P
 Partikulär, Bereich um Auftreffpunkt der Kolbenspritzkühlung 
PE
 Primärenergie 
r  Reibung 
R  Rollreibung 
ref  Referenzzustand 
rel  relativ 
RP  R. PISCHINGER 
S  auf Strecke bezogen, Sieden, Strahlung, Schub, Schubstange, Schwungradseite 
Sau  Saugrohr 
Sim  Simulationswert 
st  stöchiometrisch 
stand  Fahrzeugstillstand 
t  total 
Th  Thermoelement 
theor  theoretisch 
tr  trocken 
turb  turbulent 
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u  unterer Wert 
U  Umgebung 
UK  Umluftklappe 
US  Umluftstrecke 
V  Ventil 
vol  volumetrisch 
VT
 Ventiltrieb 
w  Wind 
W  Wand 
WP  Wasserpumpe 
WS  Wärmespeicher 
z  Zylinderanzahl 
ZK  Zylinderkopf 
ZR
 Zylinderrohr 
ZKG  Zylinderkurbelgehäuse 
Zus  Zusatz 
0  Startpunkt 
108 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
7.3. Tabellenverzeichnis 
Tabelle 3-1: Messungen der Abgaskomponenten .................................................................18 
Tabelle 3-2: Koeffizienten für Abgasenthalpieansätze nach R. PISCHINGER ..........................22 
Tabelle 3-3: Parameter für Thermoelement Messfehlereingrenzung ....................................25 
Tabelle 3-4: Kühlwasserseitige hydraulische Ersatzdurchmesser .........................................36 
Tabelle 3-5: Näherungswerte des Wärmeübergangs zum Öl am Zylinderrohr und Öldeck ...37 
Tabelle 3-6: Variablen für Gesetze nach Formel 3-57 ..........................................................40 
Tabelle 3-7: Verteilung der Reibleistung als Wärmeströme ..................................................44 
Tabelle 4-1: Satz finiter Elemente eines Zylinders ................................................................51 
Tabelle 5-1: Abkürzungen zu den Energieflussbildern ..........................................................73 
Tabelle 5-2: Wärmedurchgänge eines technischen Wärmespeichers ...................................81 
Tabelle 5-3: Untersuchte Regelstrategien einer variablen Ölpumpe .....................................93 
Tabelle 7-1: Ausgewählte technische Daten des Versuchsmotors ...................................... 121 
Tabelle 7-2: Parameter zur Annäherung der Stoffeigenschaften für Luft und Abgas ........... 124 
Tabelle 7-3: Parameter für Formel 3-45 bei unterschiedlichen Stoffeigenschaften ............. 124 
Tabelle 7-4: Anfangsbuchstaben der Temperaturmess-Stellen (Indizes) ............................ 127 
Tabelle 7-5: Brennraumseitige Oberflächen ....................................................................... 128 
 
Verzeichnisse 109 
7.4. Literaturverzeichnis 
 [1] AMBROS, P.: Versuchsfahrzeug mit regelbarem Kühlsystem, Wärmemanagement des 
Kraftfahrzeugs II. Haus der Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [2] ANDRÉ, M.: Real-world driving cycles for measuring cars pollutant emissions – Part A: 
The ARTEMIS European driving cycles, Report INRETS-LTE 0411, d’Institut national 
de recherche sur les transports et leur securité, 2004 
 
 [3] ANTOSHKIV, O., SHUMEYKO, Y., PUILLANDRE, Y. u.a.: Simulation eines Motorwarmlaufs 
im neuen europäischen Fahrzyklus (NEFZ), Wärmemanagement des Kraftfahrzeugs 
V. Haus der Technik Fachbuch, Band 68, Essen, 2006 
 
 [4] ARRHENIUS, S.: On the Influence of Carbonic Acid in the Air upon the Temperature of 
the Ground, Philosophical Magazine and Journal of Science, S.237ff., 1896 
 
 [5] BANZHAF, M., HENDRIX, D., SCHMIDT, M. u.a: Ökologische Fortschritte bei der Motor-
kühlung, ATZ 09/2001 Jahrgang 103, S.808-813, 2001 
 
 [6] BARGENDE, M.: Ein Gleichungsansatz zur Berechnung der instationären Wandwärme-
verluste im Hochdruckteil von Ottomotoren, Dissertation, TH Darmstadt, 1991 
 
 [7] BAUDER, R., KAHRSTEDT, J., ZÜLCH, S. u.a.: Der 3.0l V6TDI der zweiten Generation 
von Audi – konsequente Weiterentwicklung eines effizienten Antriebes, 19. Aachener 
Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.1207-1234, Aachen, 2010 
 
 [8] BAUER, B., FRANKEN, M.: Klima – Atlas der Globalisierung spezial, Le Monde diploma-
tique, taz Verlags- und Vertriebs GmbH, Berlin, 2008 
 
 [9] BAUER, B., BARTZ, D., AHMIA, T. u.a.: Atlas der Globalisierung, Le Monde diplomatique, 
taz Verlags- und Vertriebs GmbH, Berlin, 2009 
 
 [10] BENT, E., SHAYLER, P.J., LA ROCCA, A. u.a.: Investigation of temperature fields during 
stop-start operation of a spark ignition engine and the effect on engine behaviour after 
a restart, Vehicle Thermal Management Systems Conference, Warwickshire, 2011 
 
 [11] BENZ, C.: Fahrzeug mit Gasmotorenbetrieb, Patentschrift des kaiserlichen Patentamts 
DRP 37435, Berlin, 1886 
 
 [12] BEUERMANN, C.: Vom Menschen gemacht - Der anthropogene Treibhauseffekt, Bun-
deszentrale für politische Bildung, 
(http://www.bpb.de/themen/0Q0DQW,0,0,Vom_Menschen_gemacht.html), 2008 
 
 [13] BEULSHAUSEN, J.: Zwischenberichterstattung im IGF-Cluster Low Friction Powertrain 
(LFP) des Teilprojektes M1.1: Kühlsystemmanagement, FVV FVA, Frankfurt, 2011 
 
 [14] BEULSHAUSEN, J., BARTHEL, R., DOHMEN, J. u.a.: Motorindividuelle Konzepte zur Re-
duzierung von Verlustleistungen, Reibungsminimierung im Antriebsstrang, Konzepte 
für Pkw und Nutzfahrzeuge, 2. ATZ-Fachtagung, Esslingen, 2011  
 
 [15] BIRKIGT, A., MICHELS, K., THEOBALD, J. u.a.: Investigation of compression temperature 
in highly charged spark-ignition engines, International Journal of Engine Research, 
2011 
 
 [16] BLANCHARD, E., VISCONTI, J., COBLENCE, PH. u.a.: Der neue dCi 130 1,6l Dieselmotor 
von RENAULT, 19. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.247-273, 
Aachen, 2010 
 
 [17] BOHAC, S.V., BAKER, D.M., ASSANIS, D.N.: A Global Model for Steady State and Tran-
sient S.I. Engine Heat Transfer Studies, Modeling of SI and CI Engines, SAE 960073, 
1996 
 
110 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 [18] BOHN, D., GALLUS, H.E.: Energiewandlungsmaschinen I, Vorlesungsumdruck, Lehr-
stuhl und Institut für Dampf- und Gasturbinen, RWTH Aachen, 2002, 2003 
 
 [19] BP: Statistical Review of World Energy (http://www.bp.com/statisticalreview), 2011 
 
 [20] BRÖMMEL, A., ROMBACH, M., WICKERATH, B. u.a.: Elektrifizierung treibt Pumpeninnova-
tionen, MTZ Extra Januar 2010, 100 Jahre Kolbenschmidt Pierburg, S.88-98, 2010 
 
 [21] BÜRGIN, T.: CO2 and emission reduction by means of heat storage in the powertrain, 
Vehicle Thermal Management Systems Conference, Warwickshire, 2011 
 
 [22] Bundesanstalt für Geowissenschaften und Rohstoffe (BGR): Reserven, Ressourcen 
und Verfügbarkeit von Energierohstoffen 2010, Hannover, 2010 
 
 [23] Bundesministerium für Wirtschaft und Technologie, Energie Daten, 
(http://www.bmwi.de/BMWi/Navigation/Energie/Statistik-und-
Prognosen/Energiedaten/gesamtausgabe.html), Juni 2011 
 
 [24] CAPROS, P., MANTZOS, L., TASIOS, N. u.a: EU Energy Trends to 2030-update 2009, 
Office for official publications of the European Communities, Luxembourg, 2010 
 
 [25] CARROL, D.: Peak oil – are we sleepwalking into disaster?, Public Service Europe, 
(http://www.publicserviceeurope.com/article/655/peak-oil-are-we-sleepwalking-into-
disaster), 2011 
 
 [26] CHEN, S.K., FLYNN, P.F.: Development of a Single Cylinder Compression Ignition Re-
search Engine, SAE 650733, 1965 
 
 [27] Delphi: Worldwide Emissions Standards – Passenger Cars and Light Duty Vehicles, 
(http://delphi.com/pdf/emissions/Delphi-Passenger-Car-Light-Duty-Truck-Emissions-
Brochure-2011-2012.pdf), 2012 
 
 [28] DEUSSEN, N.: Kraftfahrzeug Wärmemanagement, Institut für Produktentwicklung und 
Konstruktionstechnik der Fachhochschule Köln, Köln, 2006 
 
 [29] Deutsches Institut für Normung, DIN 5499: Brennwert und Heizwert Begriffe, 1972 
 
 [30] DIEHL, P.: Abgaswärmenutzung – ein alternatives Instrument zur Deckung des Wär-
medefizits von Fahrzeugen mit verbrauchsoptimierten Antrieben, Wärmemanagement 
des Kraftfahrzeugs II. Haus der Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [31] DUCHAUSSOY, Y., COVIN, B., BOCCADORO, Y. u.a.: RENAULT Energy TCe 115 The 
New RENAULT 1.2 GDI Turbocharged Engine, 20. Aachener Kolloquium Fahrzeug- 
und Motorentechnik S.91-110, Aachen, 2011 
 
 [32] EBERT, H.-P., REICHENAUER G., BRANDT, R. u.a.: LWSNet Netzwerk zur Überwindung 
grundlegender Probleme bei der Entwicklung hocheffizienter Latentwärmespeicher auf 
Basis anorganischer Speichermaterialien, Schlussbericht zum BMBF – Vorhaben 
03SF0307A-G, Würzburg, 2008  
 
 [33] EDWARDS, S., MÜLLER, R., FELDHAUS, G. u.a: CO2-Minderung bei einem Turbo-DI-
Ottomotor durch optimiertes Thermomanagement, MTZ 01/2008 Jahrgang 69 S.26-
33, 2008 
 
 [34] EICHLER, F., GINDELE, J., HART, M., u.a.: The New AMG 5.5 l V8 Naturally Aspirated 
Engine with Cylinder Shut-off, 20. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentech-
nik, S.981-1004, Aachen, 2011 
 
 [35] EIFLER, G., BUCK, TH.: Die Thermosiphonkühlung CO2-Minderung im Fahrbetrieb, 
MTZ 06/2009 Jahrgang 70, S.440-448, 2009 
 
 [36] EPA (Environment Protection Agency) of the USA: Federal Test Procedure Review 
Project: Preliminary Technical Report May 1993 and movings forward, 
(http://www.epa.gov/otaq/sftp.htm#cycles), 2012 
 
Verzeichnisse 111 
 [37] ERNST, R., FRIEDFELDT, R., LAMB, S. u.a.: The New 3 Cylinder 1.0L Gasoline Direct 
Injection Turbo Engine from Ford, 20. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motoren-
technik, S.53-72, Aachen, 2011 
 
 [38] ESCHE, D.: Luftkühlung, Kapitel 8.4 aus Handbuch Dieselmotoren (Hrsg.: K. Mollen-
hauer), Springer-Verlag Berlin Heidelberg, 1997 
 
 [39] Europäische Union: 1939. Pressemitteilung des Rates der Europäischen Union 
(http://www.consilium.europa.eu/uedocs/cms_data/docs/pressdata/de/envir/011d0006.
htm), 1996 
 
 [40] Europäische Union: 2632. Pressemitteilung des Rates der Europäischen Union, 2004 
 
 [41] Europäische Union: Regelung Nr. 83 der Wirtschaftskommission der Vereinten Natio-
nen für Europa (UNECE) — Einheitliche Bedingungen für die Genehmigung der Fahr-
zeuge hinsichtlich der Emission von Schadstoffen aus dem Motor entsprechend den 
Kraftstofferfordernissen des Motors, Revision 3, 2008 
 
 [42] European Environment Agency EEA: The European environment State and Outlook 
2010 – Consumption and the Environment, EEA, Copenhagen, 2010 
 
 [43] FEULNER, P.: Zusätzliche Energiewandler in zukünftigen Antrieben, MTZ 09/2008 
Jahrgang 69, S.714-721, 2008 
 
 [44] FISCHER, G.: Reibmitteldruck – Ottomotor – Ermittlung einer Formel zur Vorausbe-
rechnung des Reibmitteldrucks von Ottomotoren, Abschlussbericht, FVV Vorhaben 
Nr. 629, Frankfurt, 1999 
 
 [45] FISCHER, H., HIRSCHFELDER, K., BRÜNER, TH. u.a.: Der neue BMW 8-Zylinder Ottomo-
tor mit Direkteinspritzung und Twin Turboaufladung - EfficientDynamics im Hochleis-
tungssegment, 17. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.1091-
1106, Aachen, 2008 
 
 [46] FLIK, M.: Thermomanagement, Systeme und Module, ATZ 11/1999 Jahrgang 101, 
S.934-940, 1999 
 
 [47] FLIK, M., EDWARDS, S., PANTOW, E.: Emissionssenkung bei Nutzfahrzeugen durch 
Thermomanagement, 30. Internationales Wiener Motorensymposium, Wien, 2009 
 
 [48] FRENCH, C.C.J.: Diskussion zur Veröffentlichung von PACHERNEGG in [134],1967 
 
 [49] FRENCH, C.C.J.: Piston Cooling, SAE 720024, 1972 
 
 [50] FREYMANN, R., STROBL, W., OBIEGLO, A.: Der Turbosteamer: Ein System zur Kraft-
Wärme-Kopplung im Automobil, MTZ 05/2008 Jahrgang 69, S.404-412, 2008 
 
 [51] FRIEDRICH, H., SCHIER, M., HÄFELE, CH. u.a.: Strom aus Abgasen – Fahrzeuggerechte 
Entwicklung thermoelektrischer Generatoren, ATZ 04/2010 Jahrgang 112, S.292-299, 
2010 
 
 [52] GENSKE, P.: Numerische Modellierung und Simulation des Warmeübergangs beim 
Blasensieden, Dissertation, Universität Stuttgart, 2006 
 
 [53] GENSTER, A., Stephan, W.: Immer richtig temperiert - Thermomanagement mit elektri-
scher Kühlmittelpumpe, MTZ 11/2004 Jahrgang 65, S.882-884, 2004 
 
 [54] GINDELE, J., EICHLER, F., HART, M. u.a.: Der 6,2l V8 im Mercedes SLS AMG – Ver-
brauchspotenziale im Hochleistungsmotor, 19. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und 
Motorentechnik, S.1015-1042, Aachen, 2010 
 
 [55] GNIELINSKI, V.: Wärmeübertragung bei der Strömung durch Rohre, Abschnitt Gb, VDI-
Wärmeatlas, Berechnungsblätter für den Wärmeübergang, 4. Auflage, VDI-Verlag 
GmbH, Düsseldorf, 1984 
 
 
112 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 [56] GNIELINSKI, V.: Wärmeübertragung bei Querströmung um einzelne Rohre, Drähte und 
Profilzylinder, Abschnitt Ge, VDI-Wärmeatlas, Berechnungsblätter für den Wärme-
übergang, 4. Auflage, VDI-Verlag GmbH, Düsseldorf, 1984 
 
 [57] Goddard Institute for Space Studies: GISS Surface Temperature Analysis 
(http://data.giss.nasa.gov/gistemp/tabledata/GLB.Ts.txt), 2010 
 
 [58] GÖCMEZ, T.: An Integrated Methodology for Fatigue Design of Diesel Engine Cylinder 
Heads, Dissertation, RWTH Aachen, 2010 
 
 [59] GOODSTEIN, E., HUNTINGTON, H., EUSKIRCHEN, E.: An Initial Estimate of the Cost of 
Lost Climate Regulation Services Due to Changes in the Arctic Cryosphere, Oceans 
North report of the Climate Economics Taskforce of the E3 Network, Washington DC, 
2010 
 
 [60] GOSSLAU, D.: Vorrausschauende Kühlsystemregelung zur Verringerung des Kraftstoff-
verbrauchs, Dissertation, TU Cottbus, 2009 
 
 [61] GT-Suite V7.1, extracted data out of physical properties library, 2011 
 
 [62] GRAFENBERGER, P., KLINNER, P., NEFISCHER, P. u.a.: Simulation der Motorkühlung mit 
Hilfe gekoppelter 1D- und 3D-Strömungsberechnung, ATZ 04/2000 Jahrgang 102, 
S.248-256, 2000 
 
 [63] GRILL, M.: Zylindermodul – Entwicklung eines allgemeingültigen, thermodynamischen 
Zylindermoduls für alle bekannten Brennverfahren, Abschlussbericht, FVV Vorhaben 
Nr. 869, Frankfurt, 2008 
 
 [64] HARTICK, J., HATTON, A.: Fragen des Wärmemanagements an Abgasanlagen für Ben-
zindirekteinspritzer, Wärmemanagement des Kraftfahrzeugs II. Haus der Technik 
Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [65] HAUBNER, F.G.: Bauteilbelastungsgeregeltes Kühlsystem für verbrauchsoptimierte 
Verbrennungsmotoren, Dissertation, RWTH Aachen, 2002 
 
 [66] HAUTZINGER, H., HAMACHER, R., TASSAUX-BECKER, B.: Mobilität der westdeutschen 
Bevölkerung, Berichte der Bundesanstalt für Straßenwesen (bast) Heft M55, Institut 
für angewandte Verkehrs- und Tourismusforschung e. V., Heilbronn, 1996 
 [67] HEIDUK, TH., EISER, A., FITZEN, M., u.a.: Der neue V6 2,8 l FSI mit Audi valvelift sys-
tem, 15. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.1205-1228, Aachen, 
2006 
 
 [68] HEINLE, D., FEUERECKER, G., STRAUSS, TH. u.a.: Zuheizsysteme PTC-Zuheizer, Ab-
gaswärmeübertrager, CO2-Wärmepumpen, ATZ 09/2003 Jahrgang 105, S.846-851, 
2003 
 
 [69] HEINTZENBERG, J., LUPP, J.: Wolken im Klimawandel, Spektrum der Wissenschaft, Juli 
2011, (http://www.spektrum.de/artikel/1072109), 2011 
 
 [70] HENNEBERGER, G.: Elektrische Motorausrüstung, Wiesbaden, 1990 
 
 [71] HENSEN, K., KEMNITZ, P.: Kolbensysteme - Downsizing: Kolben für Ottomotoren müs-
sen hohen Belastungen standhalten, MAHLE Performance 2009, Stuttgart, 2009 
 
 [72] HENSEN, K.: Persönliche Korrespondenz am 19.04.2010 
 
 [73] HERMSEN, F.-G.: 400. Motor in der FEV Reibungsdatenbank, Spectrum Ausgabe 34, 
FEV GmbH, Aachen, 2007 
 
 [74] HESS, U., MITTERER, A., NEUGEBAUER, S. u.a.: Das Wärmemanagement des neuen 
BMW-Reihensechszylindermotors, MTZ 11/2005 Jahrgang 66, S.872-877, 2005 
 
 [75] HEYWOOD, J.B.: Internal Combustion Engine Fundamentals, McGraw-Hill, 1988 
 
 
Verzeichnisse 113 
 [76] HOHENBERG, G.: Experimentelle Erfassung der Wandwärme von Kolbenmotoren, Ha-
bilitierungsschrift, TU Graz, 1980 
 
 [77] HOLZER, H., LENZ, H.P.: Wärmemanagement im Antriebsstrang – Entwicklung einer 
Warmlaufstrategie für Motor und Automatikgetriebe, Wärmemanagement des Kraft-
fahrzeugs II. Haus der Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [78] HU, T., INDERWISCH, K., MUSTAFA, R. u.a.: Identification and optimization of the power-
train thermal system, Vehicle Thermal Management Systems Conference, Warwick-
shire, 2011 
 
 [79] JENSEN, H., JANSSEN, M., BEEZ, G. u.a.: Kraftstoffeinsparpotenzial der geregelten Pen-
delschieberpumpe, MTZ 02/2010 Jahrgang 71, S.104-109, 2010 
 
 [80] JENSEN, H., JANSSEN, M.: CO2-Reduktionspotenziale durch innovative Flüssigkeitsma-
nagement-Systeme, 31. Internationales Wiener Motorensymposium, Wien, 2010 
 
 [81] JOHANSSON, H., JOHANSSON, U., OREHALL, L.: Die neue Lkw-Baureihe von Scania, 
ATZ 09/2004 Jahrgang 106, S.736-749, 2004 
 
 [82] JUNG, M., MÜLLER, H., FRÖHLICH, G. u.a.: Der neue 1,8L TFSI von Audi im Längsein-
bau für den Audi A4 und A5, 16. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, 
S.449-468, Aachen, 2007 
 
 [83] KAMPF, H., TAXIS-REISCHL, B., WEINBRENNER, M.: Zuheizkonzepte für Fahrzeuge mit 
kraftstoffsparenden Motoren, Wärmemanagement des Kraftfahrzeugs II. Haus der 
Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [84] KANNE, E.C.: Engine Thermomanagement for Fuel Consumption Reduction, Disserta-
tion, ETH Zürich, 2000  
 
 [85] KARRAR, E.: Untersuchungen zum Reibungsverhalten und Ölverbrauch der Kolben-
gruppe von Verbrennungsmotoren, Dissertation, RWTH Aachen, 2009 
 
 [86] KARL, CH.: Erstellung eines Simulationsmodells eines Fern-LKW-Motors in Flowmas-
ter auf Grundlage von Messergebnissen zur Untersuchung von hydraulischen Größen 
in Teilkreisen, Wärmemanagement des Kraftfahrzeugs V. Haus der Technik Fach-
buch, Band 68, Essen, 2006 
 
 [87] KARL, CH., FELDHAUS, U.: CFD-Simulation für den Kühlkreislauf eines Lkw-
Dieselmotors, MTZ 02/2008 Jahrgang 69 S.116-123, 2008 
 
 [88] KASANG, D.: Bildungsserver Wiki Klimawandel 
(http://wiki.bildungsserver.de/klimawandel/index.php/Treibhauseffekt), 2010 
 
 [89] KEMPTER, M.: Zuheizer – Systemvergleich und Marktentwicklung, Wärmemanagement 
des Kraftfahrzeugs II. Haus der Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [90] KERKAU, M., WASSERBÄCH, T., NEUSSER, H.-J. u.a.: Neue Motoren mit Benzindirektein-
spritzung für den Carrera, 17. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, 
S.1039-1066, Aachen, 2008 
 
 [91] KIESGEN, G., CURTIUS, B., STEINPARZER, F. u.a.: Der neue 1.6 l Turbomotor mit Direk-
teinspritzung und vollvariablem Ventiltrieb für den MINI Cooper S, 31. Internationales 
Wiener Motorensymposium, Wien, 2010 
 
 [92] KLAUS, B.: Untersuchung des Wärmetransports vom Kolben über die Ringe und die 
Zylinderbüchse zum Kühlmittel, Dissertation, Technische Hochschule München, 1996  
 
 [93] KLEIN, H., KÖSTERS, A.: Konzepte für das Wärmemanagement - Motortemperaturrege-
lung - Baustein des Wärmemanagementsystems, Wärmemanagement des Kraftfahr-
zeugs: Entwicklungsmethoden und Bauteile der Kfz- und Nfz-Wärmetechnik, Rennin-
gen-Malmsheim, 1998  
 
 
114 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 [94] KLEINSCHMIDT, W.: Instationäre Wärmeübertragung in Verbrennungsmotoren Theorie, 
Berechnung und Vergleich mit Versuchsergebnissen, Fortschritt-Berichte VDI, Reihe 
12, Nr. 383, Düsseldorf, 1999 
 
 [95] KNAUF, B., PANTOW, E.: Auslegung eines Kühlsystems mit elektrischer Kühlmittelpum-
pe, MTZ 11/2005 Jahrgang 66, S.878-884, 2005 
 
 [96] KNEER, R.: Wärme- und Stoffübertragung, Vorlesungsumdruck, Lehrstuhl für Wärme- 
und Stoffübertragung, RWTH Aachen, 2009, 2010 
 
 [97] KNIRSCH, S., KERKAU, M., NEUSSER, H.-J.: Neue V-Motoren mit Benzindirekteinsprit-
zung und VarioCam Plus-Technologie, 16. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Mo-
torentechnik, S.43-66, Aachen, 2007 
 
 [98] KOCH, F., HERMSEN, F.G., MARCKWARDT, H.: Friction Losses of Combustion Engines – 
Measurements, Analysis and Optimization, Internal Combustion Engines Experiments 
and Modeling, Capri, 1999 
 
 [99] KOCH, F., HAUBNER, F., SCHWADERLAPP, M.: Thermomanagemant beim DI Ottomotor – 
Wege zur Verkürzung des Warmlaufs, 22. Internationales Wiener Motorensymposium, 
Fortschritt-Berichte VDI, Reihe 12, Nr. 455, S. 223–239, Wien, 2001 
 
 [100] KRAMER, W.: Indirekte Ladeluftkühlung bei Diesel- und Ottomotoren, MTZ 02/2006 
Jahrgang 67, S.104-109, 2006 
 
 [101] LACIS, A. A., SCHMIDT, G. A., RIND, D. u.a.: Atmospheric CO2: Principal Control Knob 
Governing Earth’s Temperature, Science Vol 330, S.356ff., 2010 
 
 [102] LANG, O.R., STEINHILPER, W.: Gleitlager – Berechnung und Konstruktion von Gleitla-
gern mit konstanter und zeitlich veränderter Belastung, Springer, Berlin, 1978 
 
 [103] LEGATE, T.: Faszination Mercedes-Benz, S.23, ISBN 1-40545-516-0 
 
 [104] LEIGH, J.: New Tourisms in a New Society Arises from “Peak Oil”, Tourismos (Volume 
6, Number 1), University of Aegean, 2011 
 
 [105] LEJSEK, D., KULZER, A., KUFFERATH, A. u.a.: Efficient Engine Start-up Analysis Using a 
Novel Wall Heat Transfer Model for Engines with Gasoline Direct Injection, ATZlive 
FKFS 10th Stuttgart International Symposium, Automotive and Engine Technology, 
Stuttgart, 2010 
 
 [106] LEWEUX, J., SCHOMMERS, J., BETZ, TH. u.a.: Der neue 4-Zylinder Pkw-Dieselmotor von 
Mercedes-Benz für weltweiten Einsatz, 17. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Mo-
torentechnik, S.47-72, Aachen, 2008 
 
 [107] LEWIS, A., BRACE, C., AKEHURST, S. u.a.: Spatially resolved heat flux measurements 
from a HSDI engine over NEDC, Vehicle Thermal Management Systems Conference, 
Warwickshire, 2011 
 
 [108] LI, CH.H.: Piston Thermal Deformation and Friction Considerations, SAE 820086, 1982  
 
 [109] LIEBL, J., NEUGEBAUER, S., EDER, A. u.a.: Der thermoelektrische Generator von BMW 
macht Abwärme nutzbar, MTZ 04/2009 Jahrgang 70, S.272-281, 2009 
 
 [110] LUCAS, K.: Thermodynamik – Die Grundgesetzte der Energie- und Stoffumwandlun-
gen, 3te Auflage, Springer-Verlag Berlin Heidelberg, 2001 
 
 [111] LÜCKERT, P., KREITMANN, F., MERDES, N., u.a.: Der neue 1,8l 4-Zylinder Turbo-
Direkteinspritz-Ottomotor für alle PKW mit Standardantrieb von Mercedes-Benz, 30. 
Internationales Wiener Motorensymposium, Wien, 2009 
 
 [112] Mahle GmbH: Kolben und motorische Erprobung, Stuttgart, 2010 
 
 
 
 
Verzeichnisse 115 
 [113] MANCARUSO, E., MEROLA S.S., VAGLIECO, B.M.: Study of the multi-injection combustion 
process in a transparent direct injection common rail diesel engine by means of optical 
techniques, International Journal of Engine Research, 2008 
 
 [114] MARX, H., SCHATZ, O.: Latent Heat Storage Means Employing Barium Hydroxide Oc-
tahydrate as a Storage Medium, United States Patent 5090475, 1992 
 
 [115] MEADOWS, D.: Die Grenzen des Wachstums – Bericht des Club of Rome zur Lage der 
Menschheit, Stuttgart, 1972 
 
 [116] MEHLING, H., CABEZA, L.F.: Heat and cold storage with PCM – An up to date introduc-
tion into basics and applications, Springer-Verlag Berlin Heidelberg, 2008 
 
 [117] MEINIG, U.: Hundert Jahre Kolbenflugmotor Teil 2: Die Zeit zwischen 1919 und den 
1950er-Jahren, MTZ 11/2003 Jahrgang 64, S.946-953, 2003 
 
 [118] MEINSHAUSEN, M.: On the Risk of Overshooting 2°C, Scientific Symposium “Avoiding 
Dangerous Climate Change”, MetOffice, Exeter, 2005 
 
 [119] MELZER, F., HESSE, U., ROCKLAGE, G. U.A.: Thermomanagement, SAE 1999-01-0238, 
1999 
 
 [120] MERDES, N., ENDERLE, CH., VENT, G. u.a.: The New Turbocharged 4-Cylinder In-Line 
Gasoline Engine by Mercedes-Benz, 20. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Mo-
torentechnik S.11-32, Aachen, 2011 
 
 [121] MERKER, G., SCHWARZ, CH., STIESCH, G. u.a.: Verbrennungsmotoren – Simulation der 
Verbrennung und Schadstoffbildung, 3. Auflage, B. G. Teubner Verlag, Wiesbaden, 
2006 
 
 [122] METZNER, F.-TH., HADLER, J., STIEBELS, B. u.a.: Innovatives Thermomanagement am 
Beispiel des neuen Volkswagen Touareg, 19. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und 
Motorentechnik S.1409-1428, Aachen, 2010 
 
 [123] MINAMI, K., OTSUBO, H., NAKAI, Y.: Powertrain thermal modeling for vehicle simulation, 
Vehicle Thermal Management Systems Conference, Warwickshire, 2011 
 
 [124] MLIT (Ministry of Land, Infrastructure, Transport and Tourism) of Japan: Measurement 
Procedure for Exhaust Emission of Light- and Medium-Duty Motor Vehicles 
(11−1−4−42) Attachement 42, (http://www.globalautoregs.com/documents/WLTP-
DTP-LAB-measurement_procedure_light_vehicle_emissions.pdf), 2012 
 
 [125] MOROGUCHI, Y., ISHII, G., MAHMOUD, K. G. u.a.: Vehicle Thermal Management - New 
Modeling Approach for Integrating Partial Systems, Recent Progress of Thermo-Fluid-
Environmental Technology in Automotive Engineering, JSAE Annual Congress, 2007 
 
 [126] MRASEK, V.: Sand im Klimagetriebe, 
(http://www.dradio.de/dlf/sendungen/forschak/443620/), Deutschlandradio, 2005 
 
 [127] MÜLLER, R., FELDHAUS, G., PANTOW, E. u.a.: Reduzierung der CO2-Emissionen eines 
Turbo-DI-Ottomotors durch gekühlte AGR und optimierte Regelung des Kühlsystems, 
16. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.1089-1108, Aachen, 2007  
 
 [128] MUSCULUS, M.P.B., SINGH, S., REITZ, R.D.: Gradient effects on two-color soot optical 
pyrometry in a heavy-duty DI diesel engine, Combustion and Flame 153, 2007 
 
 [129] National Snow and Ice Data Center, Glaciological Data series, 
(http://nsidc.org/index.html), 2011 
 
 [130] NONNENMANN, M.: Klimatisieren von Personenkraftwagen, ATZ 12/1980 Jahrgang 82, 
Supplement Motorkühlung und Fahrzeugklimatisierung, 1980 
 
 [131] NUSSELT, W.: Der Wärmeübergang in der Verbrennungskraftmaschine, Zeitschrift des 
Vereins Deutscher Ingenieure, Band 63, Jahrgang 1923, S.692-695, 1923 
 
116 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 [132] Omega Engineering, The Temperature Handbook, 21st Century 2nd Edition, 2000 
 
 [133] ORLOWSKY, K., DOHMEN, J., DUESMANN, M.: Simulation und Messung im Kurbeltrieb, 
Hochleistungsbauteile für Verbrennungsmotoren, Haus der Technik Fachbuch, 
Band 30, Essen, 2003 
 
 [134] PACHERNEGG, S.J.: Heat Flow in Engine Pistons, SAE 670928, 1966 
 
 [135] PANG, H. H., BRACE, C. J.: Review of engine cooling technologies for modern engines, 
Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers, Part D: Journal of Automobile 
Engineering, Vol.218, S.1209-1215, IMechE, 2004 
 
 [136] PANTOW, E., MÜLLER, R.: Die Motorkühlung und die Euro-5-Norm für Diesel-Pkw, ATZ 
09/2005 Jahrgang 107, S.778-783, 2005 
 
 [137] PETERS, N.: Technische Verbrennung, Vorlesungsumdruck, Institut für Technische 
Verbrennung, RWTH Aachen, 2012 
 
 [138] PFLAUM, W., MOLLENHAUER, K.: Wärmeübergang in der Verbrennungskraftmaschine, 
Die Verbrennungskraftmaschine Band 3, Herausgegeben von Hans List und Anton 
Pischinger, Wien, 1977 
 
 [139] PIETZCKER, D., FUHRMANN, E.: A Mechanically Bonded AKG-ML 3-Aluminum Radiator 
as a Direct Replacement for Brazed Units, SAE 910198, 1991 
 
 [140] PISCHINGER, R., KLELL, M., SAMS, TH.: Thermodynamik der Verbrennungskraftmaschi-
ne, Der Fahrzeugantrieb, 3. Auflage, Springer-Verlag Wien, 2009 
 
 [141] PISCHINGER, S.: Verbrennungskraftmaschinen Band I und II, Vorlesungsumdruck, 
Lehrstuhl für Verbrennungskraftmaschinen, RWTH Aachen, 2009, 2010 
 
 [142] PIVEC, R., SAMS, TH., WIMMER, A.: Wärmeübergang im Ein- und Auslaßsystem, MTZ 
10/1998 Jahrgang 59, S.658-663, 1998 
 
 [143] PLETTENBERG, M., EL-KHAWANKEY, S.: Zwischenberichterstattung im IGF-Cluster Low 
Friction Powertrain (LFP) des Teilprojektes M1.2: Bedarfsgerechte Kolbenkühlung, 
FVV FVA, Frankfurt, 2011 
 
 [144] RAHMSTORF, S.: Klimawandel - einige Fakten, Bundeszentrale für politische Bildung, 
Aus Politik und Zeitgeschichte (APuZ 47/2007), 
(http://www.bpb.de/publikationen/MQNZOC,2,0,Klimawandel_einige_Fakten.html), 
2007 
 
 [145] RICARDO, H.: Memories and Machines: The Pattern of my Life, S.219, The Anchor 
Press Ltd, Essex, 1968 
 
 [146] ROUAUD, C., MARCHI, A., COOPER, B.: Integrated thermal management for a downsized 
diesel engine with low CO2 emissions, Vehicle Thermal Management Systems Con-
ference, Warwickshire, 2011 
 
 [147] SANDNES. B.: Exergy Efficient Production, Storage and Distribution of Solar Energy, 
Dissertation, University of Oslo, 2003 
 
 [148] SCHATZ, O., NADER, F., ROSSI, S.: Latent Heat Storage, Automotive Engineering, S.58-
61, 1992 
 
 [149] SCHELLMANN, E.: Stoffwerte von Feststoffen und Isolierstoffen, Abschnitt De, VDI-
Wärmeatlas, Berechnungsblätter für den Wärmeübergang, 4. Auflage, VDI-Verlag 
GmbH, Düsseldorf, 1984 
 
 [150] SCHÖNWIESE, C.-D.: Klimatologie 2. Auflage, Verlag Eugen Ulmer, Stuttgart 2003 
 
 
 
 
 
Verzeichnisse 117 
 [151] SCHOPP, J., KIESGEN, G., KILIAS, H.-P. u.a.: The New 1.6-Litre Turbocharged Engines 
with Direct Injection and Fully Variable Valve Gear for the New BMW 1 Series Car, 20. 
Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.33-52, Aachen, 2011 
 
 [152] SCHWIER, K.: Stoffwerte von Luft, Abschnitt Db, VDI-Wärmeatlas, Berechnungsblätter 
für den Wärmeübergang, 4. Auflage, VDI-Verlag GmbH, Düsseldorf, 1984 
 
 [153] SEALE, W.J., TAYLOR, D.H.C.: Spatial Variation of Heat Transfer to Pistons and Liners 
of some Medium Speed Diesel Engines, Proceedings of the Institution of Mechanical 
Engineers, Vol.185, S.203-218, 1971 
 
 [154] SEIDEL, S.: Klett Geographie Infothek, 
(http://www.klett.de/sixcms/list.php?page=infothek_artikel&extra=Haack%20Weltatlas-
Online&artikel_id=108052&inhalt=kss_klett01.c.139754.de), 2003 
 
 [155] SEIDER, G., MEHRING, J., WEBER, C.: A high-resolution warm-up simulation model for a 
gasoline engine with advanced thermal control, Vehicle Thermal Management Sys-
tems Conference, Warwickshire, 2011 
 
 [156] SERTH, R.W.: Process Heat Transfer Principles and Application, Academic Press, 
2007 
 
 [157] SIEBER, R.: Kühler-Systeme im Wandel der Zeit, ATZ 12/1980 Jahrgang 82, Supple-
ment Motorkühlung und Fahrzeugklimatisierung, 1980 
 
 [158] SIHLING, K., CHEN, W., FIEGER, J.: Wärmeübergang in hochbelasteten Dieselmotoren – 
Bestimmung der örtlichen gas- und kühlmittelseitigen Wärmeübergangskoeffizienten 
als Randbedingungen zur Vorausberechnung der thermischen Belastung der Bauteile, 
Abschlussbericht, FVV Vorhaben Nr. 132 und 175, Frankfurt, 1976 
 
 [159] SOLOMON, S., QIN, D., MANNING, M. u.a.: IPCC Fourth Assessment Report (AR4), Cli-
mate Change 2007: The Physical Science Basis, Contribution of Working Group I to 
the Fourth Assessment Report of the Intergovernmental Panel on Climate Change – 
Chapter 2 Changes in Atmospheric Constituents and in Radiative Forcing, Cambridge 
University Press, Cambridge, 2007 
 
 [160] STEVENS, J., WEBB, B.W.: Local Heat Transfer Coefficients Under an Axisymmetric, 
single Phase Liquid Jet, Journal of Heat Transfer Vol.113, S.71-78, 1991 
 
 [161] STOTTER, A.: Heat Transfer in Piston Cooling, SAE 660757, 1966 
 
 [162] STRUZYNA, R., Span, R., Eifler, W.: Utilization of Waste Heat through Thermodynamic 
Cycles, 20. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.527-558, Aachen, 
2011 
 
 [163] TANAKA, N.: How the Energy Sector Can Deliver on a Climate Agreement in Copenha-
gen, World Energy Outlook, 2009 
 
 [164] TANS, P.: NOAA/ESRL, (www.esrl.noaa.gov/gmd/ccgg/trends/), 2010 
 
 [165] URIELI, I.: Engineering Thermodynamics, 
(http://www.ohio.edu/mechanical/thermo/property_tables/combustion/), 2011 
 
 [166] VARGHESE, M.B., GOYAL, S.K., AGARVAL, A.K.: Numerical and Experimental Investiga-
tion of Oil Jet Cooled Piston, Thermal Management Systems, Modeling, and Compo-
nents, SAE 2005-01-1382, 2005 
 
 [167] Vereinte Nationen: Das Protokoll von Kyoto zum Rahmenübereinkommen der Verein-
ten Nationen über Klimaänderungen, Kyoto, 1997 
 
 [168] Vereinte Nationen: UN Climate Change Conference in Cancún, Pressemitteilung vom 
11.12.2010, UNFCCC, Cancún, 2010 
 
 
 
118 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 [169] Vereinte Nationen: GHG Internetdatenbank der UNFCCC, 
(http://unfccc.int/di/DetailedByParty.do), 2010 
 
 [170] VIBE, I.I.: Brennverlauf und Kreisprozeß von Verbrennungsmotoren, Verlag Technik, 
Berlin, 1970 
 
 [171] VIELER (geb. EL-KHAWANKEY), S., PLETTENBERG, M.: Abschlussbericht im IGF-Cluster 
Low Friction Powertrain (LFP) des Teilprojektes M1.2: Bedarfsgerechte Kolbenküh-
lung, FVV FVA, Frankfurt, 2013 
 
 [172] VON GRUNDHERR, J., MISCH, R., WIGERMO, H.: Verbrauchssimulationen für die Fahr-
zeugflotte, ATZ 03/2009 Jahrgang 111, S.168-173, 2009 
 
 [173] WAGNER, J.R., MAROTTA, E. E., PARADIS, I.: Thermal Modeling of Engine Components 
for Temperature Prediction and Fluid Flow Regulation, Thermal Systems Management 
and Heat Exchangers, SAE 2001-01-1014, 2001 
 
 [174] WALLENTOWITZ, H.: Längsdynamik von Kraftfahrzeugen, Vorlesungsumdruck, Institut 
für Kraftfahrwesen, RWTH Aachen, 2004 
 
 [175] WANG, X., KUTI, O.A., ZHANG, W. u.a.: Effect of Injection Pressure on Flame and Soot 
Characteristics of the Biodiesel Fuel Spray, Combustion Science and Technology 182, 
S.1369–1390, 2010 
 
 [176] WECKENMANN, B., MÖSSNER, A., PFINGSTEN, B. u.a.: Aerodynamik und Aeroakustik, 
ATZ Extra April 2011, Mercedes Benz SLK, S.58-63, 2011 
 
 [177] WEINRICH, M.: Ein Mittelwertmodell zur Thermomanagementoptimierung von Verbren-
nungsmotoren, Dissertation, Universität Stuttgart, 2009 
 
 [178] WERNER, P., SCHOMMERS, J., ENGEL, U. u.a.: Der neue V6-Dieselmotor von Mercedes-
Benz, 19. Aachener Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik, S.229-246, Aachen, 
2010 
 
 [179] WHITAKER, S.: Forced convection heat transfer correlations for flow in pipes, past flat 
plates, single cylinders, single spheres, and for flow in packed beds and tube bundles, 
AIChE J. 18, S.361-371, 1972 
 
 [180] WILKEN, H.: Derzeitiger Stand der Motorenkühlung, ATZ 12/1980 Jahrgang 82, Supp-
lement Motorkühlung und Fahrzeugklimatisierung, 1980 
 
 [181] WILKEN, H.: Wärmeübertrager, Kapitel 14.3 aus Handbuch Dieselmotoren (Hrsg.: K. 
Mollenhauer), Springer-Verlag Berlin Heidelberg, 1997 
 
 [182] WINTER, B., MÜLLER, S., PIRK, J. u.a.: Absicherung der thermischen Betriebssicherheit 
beim neuen 3er BMW, Wärmemanagement des Kraftfahrzeugs V. Haus der Technik 
Fachbuch, Band 68, Essen, 2006 
 
 [183] WOLF, C.: Zwischenberichterstattung im IGF-Cluster Low Friction Powertrain (LFP) 
des Teilprojektes M3.5: Gleitlager im Kurbeltrieb, FVV FVA, Frankfurt, 2011 
 
 [184] WOSCHNI, G.: A Universally Applicable Equation for the Instantaneous Heat Transfer 
Coefficient in the Internal Combustion Engine, SAE 670931, 1967 
 
 [185] WOSCHNI, G.: Die Berechnung der Wandverluste und der thermischen Belastung der 
Bauteile von Dieselmotoren, MTZ 12/1970 Jahrgang 31, S.491-499, 1970 
 
 [186] WOSCHNI, G., KLAUS, B., ZEILINGER, K.: Untersuchung des Wärmetransportes zwi-
schen Kolben, Kolbenringen und Zylinderbüchse, MTZ 09/1998 Jahrgang 59, S.556-
563, 1998 
 
 [187] WURMS, R., BUDACK, R., BÖHME, J. u.a.: Der neue 2.0L TFSI mit Audi Valvelift System 
für den Audi A4 - die nächste Generation der Audi Turbo FSI Technologie, 17. Aache-
ner Kolloquium Fahrzeug- und Motorentechnik S.1067-1090, Aachen, 2008 
 
Verzeichnisse 119 
 [188] ZIMMERMANN, F.: Elektrischer Thermostat – Ein wichtiger Baustein zur Verwirklichung 
künftiger Anforderungen an das Wärmemanagement, Wärmemanagement des Kraft-
fahrzeugs II. Haus der Technik Fachbuch, Band 4, Essen, 2000 
 
 [189] ZACHARIAS, F.: Analytical Representation of the Thermodynamic Properties of Com-
bustion Gases, SAE 670930, 1967 
 
 [190] ZAPF, H.: Beitrag zur Untersuchung des Wärmeübergangs während des Ladungs-
wechsels im Viertakt-Dieselmotor, MTZ 12/1969 Jahrgang 30, S.461-465, 1969 
 
 [191] ZAPF, H.: Untersuchung des Wärmeüberganges in einem Viertakt-Dieselmotor wäh-
rend der Ansaug- und Ausschubperiode, Dissertation, Technische Hochschule Mün-
chen, 1968 
 
 [192] N.N.: GT-Power – The Industry Standard, 
(http://www.gtisoft.com/img/broch/broch_gtpower.pdf), 2011 
 
 [193] N.N.: The Motor, Band 2, University of Michigan, Temple Press Ltd., S.314, 1902 
 
 
  
120 Thermomanagement als Maßnahme zur Reibungsreduktion von Verbrennungsmotoren  
 
Anhang 121 
8. Anhang 
8.1. Technische Daten des Daimler-Versuchsmotors M271 KE 
Bauart 4 Zylinder in Reihe / Otto Kanaleinspritzung 
Bohrung 82 mm 
Hub 85 mm 
Hubvolumen 1,8 l 
Verdichtungsverhältnis 8,5 
Nennleistung 135 kW bei 5500 1/min 
Maximales Drehmoment 250 Nm bei 2800 1/min 
Aufladung Eaton M45 Kompressor 
Tabelle 8-1: Ausgewählte technische Daten des Versuchsmotors 
8.2. Kreismittelung bei in radialer Richtung linearem Profil 
Sowohl bei der Flächenmittelung des Wärmeübergangskoeffizienten im Bereich P der Kol-
benbodenunterseite, als auch bei der Bestimmung flächengemittelter Temperaturen für den 
Abgleich des Simulationsmodells mit Messdaten sind lineare Profile über einen Kreis zu 
wichten. Die Herleitung der dafür benutzten Formel wird hier widergegeben.  
 
Bild 8-1: Beschreibung eines linearen Kreisprofiles 
Betrachtet man ein verallgemeinertes lineares Profil über einen Kreis wie in Bild 8-1 darge-
stellt, so definiert sich die Mittelung bezogen auf die Kreisgrundfläche als  
 ( ) ( ) ∫∫∫ ⋅−⋅+⋅⋅=⋅⋅⋅
⋅
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Durch Auflösen der Integrale und Umstellen ergibt sich schließlich die einfache Form  
 21 3
2
3
1 FFFm ⋅+⋅= . (8-2) 
8.3. Temperaturverlauf im Thermoelement 
Die Gleichung zur Beschreibung der Wärmetransportproblemstellung durch ein Thermoele-
ment lässt sich aus einer Energiebilanz um ein differenzielles Scheibenelement gewinnen.  
( ) 10 Ff =  
( ) 2FRf =  
dr  
r  
R  
( ) ( ) r
R
FFFrf ⋅−+= 121  
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Bild 8-2: Scheibenelement eines Thermoelementes 
Die ein- und austretenden Energieströme sowie die notwendigen Randbedingungen zur Lö-
sung sind in Bild 8-2 veranschaulicht. Die Energiebilanz liefert  
 ( ) ( ) ( ) SKKS QdQddxdx
xQdQdxQQddxxQ &&
&
&&&&
−=⋅⇔+=++ . (8-3) 
Durch Einsetzen des FOURIERschen Gesetzes für Wärmeleitung, Beschreibung der Wärme-
ströme der Außenseite und Umstellung folgt die in Kapitel 3.2.4 angegebene Gleichung in 
leicht abgeänderter Form mit ( )xTT = ,  
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ThU  stellt den Umfang des Thermoelementes und ThA  seine Querschnittsfläche dar. Hierin 
ist im Einzelnen folgendes eingesetzt worden:  
 
( ) dxTTUQd AThKK ⋅−⋅⋅= α& , (8-4) 
 
( ) dxTTUQd WThSS ⋅−⋅⋅= α& , (8-5) 
 
( )
2
2
Th dx
TdA
dx
xQd
⋅⋅−= λ
&
. (8-6) 
Die allgemeine Lösung dieser inhomogenen DGL 2ter Ordnung setzt sich aus einem homo-
genen und einem inhomogenen Teil zusammen,  
 ( ) ( ) ( )xTxTxT PH += . (8-7) 
Die homogene Lösung ergibt sich aus der charakteristischen Gleichung zu  
 ( ) ( ) ( )xCxCxTH µµ coshsinh 21 ⋅+⋅= . (8-8) 
Für die partikuläre Lösung findet sich mit dem Ansatz in Form des Störgliedes S   
 ( ) ( ) MxMxTP == 0  und ( ) 02
2
=
dx
xTd P
. (8-9) 
Durch Einsetzen in Formel 3-23 wird die neue Unbekannte M  zu  
 2
SM
µ
−= . (8-10) 
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Der Temperaturverlauf ergibt sich also zu  
 ( ) ( ) ( ) 221 SxcoshCxsinhCxT µµµ −⋅+⋅=  (3-26) 
mit den Randbedingungen  
 ( ) WT0T = , (8-11) 
 ( ) ( )( ) ( )( ) ( )
dx
ldTTlTlTTlq WSAKK ⋅−=−⋅+−⋅=′′ λαα
!
&
. (8-12) 
Schließlich folgt  
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Damit ist der Temperaturverlauf im Thermoelement in Abhängigkeit von der Gas- und Wand-
temperatur und dem konvektiven Wärmeübergangskoeffizienten gegeben.  
Bei Vernachlässigung des Strahlungsanteils und Einführung der Übertemperatur ϑ  folgt  
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, (8-14) 
mit ( ) ( ) ATxTx −=ϑ . (8-15) 
Die Lösung dieser einfacheren homogenen DGL ergibt sich zu  
 
( ) ( ) ( ) ATxCxCxT +⋅+⋅= ∗∗∗∗∗ µµ coshsinh 21 . (8-16) 
Durch Anwenden der Randbedingungen aus den Formeln 8-11 und 8-12 ergeben sich die 
neuen Koeffizienten zu  
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. (8-17) 
Die Formeln 3-26 und 8-16 stellen obere und untere Grenzen für den Temperaturverlauf im 
Thermoelement dar. Unter Vernachlässigung der Strahlung ergibt sich eine zu hohe Tempe-
ratur. Die Berücksichtigung des Strahlungsterms konnte nur mit einer Abschätzung nach 
oben angesetzt werden, um eine analytisch lösbare Form der DGL für den Temperaturver-
lauf zu erhalten. Somit ergibt der Temperaturverlauf unter Berücksichtigung der Strahlung zu 
niedrige Temperaturen. Der reale Temperaturverlauf muss folglich dazwischen liegen.  
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8.4. Verwendete Parameter in Kapitel 3.3.4 
Anhand gegebener Stoffdaten ergeben sich für Formel 3-40 folgende Parameter:  
 Wärmeleitfähigkeit Viskosität 
 A  b  2R  A  b  2R  
 
mK
W10 3−⋅  - - Pas10 6−⋅  - - 
Zapf [191] 0,364938 0,748000 1,000000 0,571000 0,620000 1,000000 
Kneer [96] 0,202130 0,846341 0,995386 0,196259 0,788515 0,989516 
VDI [152] 0,225717 0,832067 0,995386 0,247797 0,747944 0,992467 
GT [61] 0,222093 0,833129 0,994406 0,36267 0,689928 0,998213 
Abgas [61] 0,244704 0,806891 0,997846 0,209865 0,770893 0,999851 
obere Grenze 0,218069 0,838282 0,996685 0,504383 0,643275 0,999371 
untere Grenze 0,364938 0,748000 1,000000 0,247797 0,747944 0,992467 
Tabelle 8-2: Parameter zur Annäherung der Stoffeigenschaften für Luft und Abgas 
Die Güte der Annäherung ist in Tabelle 8-2 für den Temperaturbereich 0–1000°C mit ange-
geben.  
Mit Hilfe dieser Parameter lassen sich Zahlenwerte für Formel 3-45 für die unterschiedlichen 
Stoffeigenschaftsangaben berechnen. Zur Abschätzung der größtmöglichen Differenz sind in 
Tabelle 8-3 für alle Kombinationen aus oberer und unterer Einhüllenden ebenfalls Zahlen-
werte ermittelt.  
 alEinlasskanK ∗  alAuslasskanK ∗  alEinlasskanb∗  alAuslasskanb∗  
Zapf [191] 1,61979177 1,77598974 0,3264 0,438 
Kneer [96] 1,85463869 1,67785878 0,3101508 0,4520835 
VDI [152] 1,76738683 1,66746093 0,32346508 0,458095 
GT [61] 1,34220736 1,35618356 0,36397796 0,488165 
Abgas [61] 2,14523321 1,96431205 0,28268376 0,4214445 
ηλ /  Kombination 
    
obere / obere 1,05309969 1,12915388 0,400855 0,5166445 
untere / untere 2,85750127 2,69594163 0,23939808 0,374028 
obere / untere 1,70750222 1,61096212 0,32968008 0,46431 
untere / obere 1,76236006 1,88963658 0,310573 0,4263625 
Tabelle 8-3: Parameter für Formel 3-45 bei unterschiedlichen Stoffeigenschaften 
Die in Bild 3-10 gezeigten Temperaturverläufe sind mit diesen Koeffizienten erstellt.  
8.5. Positionen der Temperaturmess-Stellen 
Die Mess-Stellen im Zylinderrohr konzentrierten sich hauptsächlich auf Zylinder 4, da hier 
auch die Kolbentemperaturen gemessen wurden. In Bild 8-3 sind alle im Zylinderkurbelge-
häuse verklebten Mess-Stellen der Thermoelemente schematisch dargestellt. Der Mess-
Stellenname setzt sich zusammen aus der Bezeichnung des Zylinders, der Position in Um-
fangsrichtung nach den Anfangsbuchstaben von Druckseite, Gegendruckseite, Schwungrad-
seite und Außenseite und aus der Ebene in Zylinderhochrichtung. Ausgehend von der Posi-
tion des ersten Kompressionsrings im UT bis hin zum OT wurden vier Ebenen ausgestattet. 
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Zwei Ebenen dazwischen wurden bei halbem und viertel Hub definiert. Die meisten Mess-
Stellen lagen 1 mm unterhalb der brennraumseitigen Oberfläche. Nur zwischen den Zylin-
dern wurden die Messpositionen mittig angeordnet.  
 
Bild 8-3: Thermoelement Mess-Stellen am Zylinderrohr 
Für das Rückrechnen von den Mess-Stellen auf die Oberflächentemperatur werden diese 
Messpositionen trotzdem so behandelt, als ob der Abstand zur Oberfläche 1 mm betrüge, da 
der radiale Temperaturgradient zwischen den Zylindern erheblich kleiner ausfällt verglichen 
mit den Mess-Stellen, die radial nach außen zum Kühlwasser zeigen.  
Am Kolben können bedingt durch das Telemetrie-System nur acht Thermoelemente unter-
gebracht werden. Die Positionen sind in Bild 8-4 gegeben. Im Bereich der Auftrefflinie der 
Kolbenspritzkühlung ist nahe der Kolbenbodenunterseite eine Mess-Stelle integriert. Zur Ab-
schätzung des Wärmeflusses der Außenseite sind an der Gegendruckseite in Kolbenhöhen-
richtung dichtere Mess-Stellen gewählt.  
4G1 3G1 2G1 1G1 
4D1 3D1 2D1 1D1 
4A1 3S1 2S1 1S1 4S1 
4G2 3G2 
4D2 3D2 
4A2 4S2 
4G3 3G3 2G3 1G3 
4D3 3D3 2D3 1D3 
4A3 3S3 2S3 1S3 4S3 
4G4 3G4 
4D4 3D4 
4A4 4S4 
Ebene 1: OT  
(1. Kompr. Ring) 
Ebene 2: ¼ s 
Ebene 3: ½ s 
Ebene 4: UT 
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Bild 8-4: Thermoelement Mess-Stellen im Kolben von Zylinder 4 
Die Mess-Stellen im Zylinderkopf sind in Bild 8-5 und Bild 8-6 dargestellt.  
 
Bild 8-5: Projizierte Mess-Stellen der Thermoelemente im Zylinderkopf von Zylinder 4 bei 
Betrachtung vom Flammdeck 
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An den Zylindern 1, 2 und 3 wurden zur Beurteilung des Gleichverhaltens der Zylinder die 
Mess-Stellen 10, 11 und 12 analog zu Mess-Stelle 5 von Zylinder 4 eingebracht.  
 
Bild 8-6: Projizierte Thermoelement Mess-Stellen im Zylinderkopf von Zylinder 4 aus seitli-
cher Betrachtung 
In den nachfolgenden Formeln werden die einzelnen Temperaturmess-Stellen im Index 
durch die Abkürzungen benannt, die in Tabelle 8-4 angegeben sind.  
 Index 
Kolben K 
Zylinderkopf (Flammdeck) FD 
Zylinderrohr (Liner) L 
Tabelle 8-4: Anfangsbuchstaben der Temperaturmess-Stellen (Indizes) 
8.6. Extraktion von Oberflächentemperaturen aus Messdaten 
Aus den gegebenen Temperaturmess-Stellen, die original in [143] dargestellt sind, wurden 
Oberflächentemperaturen zum Abgleich mit Simulationsdaten extrahiert. Die relevanten 
Oberflächen betrafen die brennraumseitigen Flächen an Flammdeck, Zylinderrohr und Kol-
benboden sowie die Kolbenunterseite, die der Spritzkühlung ausgesetzt ist. Die brennraum-
seitigen Oberflächen sind, wie in Bild 8-7 dargestellt, jeweils dreifach unterteilt.  
 
Bild 8-7: Unterteilung der brennraumseitigen Oberflächen 
Die Unterteilung des Flammdecks durch konzentrische Kreise trägt den dort tendenziell nach 
außen hin abfallenden Temperaturen Rechnung.  
s
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Die Unterteilung des Zylinderrohrs fällt im oberen Bereich feiner aus, da dort vor allem im 
Zwickelbereich die höchsten Temperaturen auftreten. Da die brennraumnahen groben FE-
Strukturen aus Gründen der Einfachheit die Unterteilung der Brennraumoberflächen und die 
auf der anderen Seite liegenden Randbedingungen vom Motorkühlwasser ohne große Hö-
henunterschiede der Knotenlinien aufsetzen, können die Flächeneinteilungen leicht von den 
in Bild 8-7 angegebenen abweichen. Die Unterteilung des Kolbens der FE-Struktur ist für 
eine etwaige Abbildung einer Kolbenmulde versetzt ausgeführt. Für den hier verwendeten 
Ansatz ist nur ein kleiner Absatz eingestellt worden, da der Kolben des Ottomotors in der 
realen Ausführung zwar keine richtige Kolbenmulde, dennoch aber einen graduellen Höhen-
unterschied zwischen äußerem Rand und Zentrum aufweist, wie in Bild 3-12 zu erkennen ist. 
Die größe der Oberflächen der neun Unterteilungen ist in Tabelle 8-5 gegeben.  
 mm² 
Kolben 1 3260 
Kolben 2 456 
Kolben 3 2021 
Kopf 1 1776 
Kopf 2 1185 
Kopf 3 361 
ZR 1 3649 
ZR 2 7299 
ZR 3 10948 
Tabelle 8-5: Brennraumseitige Oberflächen 
Für alle Unterteilungen sind anhand der Messpositionen Formeln für durchschnittliche Tem-
peraturen abgeleitet worden, die im Detail in diesem Kapitel angegeben werden. Die Tempe-
raturmess-Stellen hatten je nach Position einen Abstand von der zu beurteilenden Oberflä-
che, so dass ein vereinfachter Ansatz angewendet werden musste, um auf die Temperatur 
an der Oberfläche zu schließen. In den meisten Fällen konnte aus Kontrollmess-Stellen eine 
gute Abschätzung eines Temperaturgradienten 
x
T
∆
′∆
 in 
mm
C°
 abgeleitet werden.  
Da die meisten Temperaturmess-Stellen an dem endstirnigen Zylinder 4 aufgenommen wur-
den, empfiehlt es sich, für die Gleichbewertung aller Zylinder die Referenzmess-Stellen der 
Zylinder 1-3 zu verarbeiten. Für die Temperaturen des Flammdecks und am Zylinderrohr 
ergeben sich Skalierungsfaktoren, die nur geringfügig von eins abweichen nach  
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8.6.1. Oberflächentemperaturen des Kolbens 
Der Temperaturgradient für die Extrapolation auf die Kolbenbodenfläche stellt sich dar als  
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Zone Kolben 2 wird mit der Annahme eines radial linearen Temperaturgefälles bewertet zu  
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. (8-22) 
Für die Bestimmung der Zone Kolben 3 wird der Ansatz der Kreismittelung aus Kapitel 8.2 
verwendet,  
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. (8-23) 
Mit den angegebenen Temperaturen der Zonen Kolben 1 – 3 und den zugehörigen Flächen-
anteilen aus Tabelle 8-5 lässt sich eine durchschnittliche Oberflächentemperatur des Kol-
benbodens definieren als  
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332211
KolbenKolbenKolben
KolbenKolbenKolbenKolbenKolbenKolben
KB AAA
TATATAT
++
⋅+⋅+⋅
= . (8-24) 
An der Kolbenunterseite muss eine repräsentative Temperatur abgeleitet werden, die sowohl 
die Kolbenbodenunterseite als auch die Hemdinnenflächen berücksichtigt. Hierzu werden die 
Verhältnisse der Teilflächen zur gesamten Kolbenunterseite benutzt, die sich darstellen las-
sen als  
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Wiederum mit Hilfe der Kreismittelung aus Kapitel 8.2 ergibt sich für die Temperatur der ge-
samten Kolbenunterseite  
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8.6.2. Oberflächentemperaturen des Flammdecks 
Der Temperaturgradient für die Extrapolation der Messungen auf die Oberfläche des 
Flammdecks  stellt sich dar als  
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Unter der Annahme eines linearen Temperaturgefälles in radialer Richtung zwischen den 
Einlassventilen kann aus den gemessenen Temperaturen am Flammdeck eine Stütztempe-
ratur abgeleitet werden als 
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Für die Zone Kopf 1 ergibt sich die Oberflächentemperatur  
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Zone Kopf 2 und Zone Kopf 3 werden bestimmt zu  
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Mit den angegebenen Temperaturen der Zonen Kopf 1 – 3 und den zugehörigen Flächenan-
teilen aus Tabelle 8-5 lässt sich eine durchschnittliche Oberflächentemperatur des Flamm-
decks analog zu Formel 8-24 definieren als  
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8.6.3. Oberflächentemperaturen am Zylinderrohr 
Für die Bestimmung des Temperaturgradienten zwischen Mess-Stelle und Oberfläche kann 
man sich bei den Messungen am Zylinderrohr nicht auf zwei gemessene Temperaturen stüt-
zen. Mit Hilfe eines zunächst abgeschätzten und später zu verifizierenden Wärmestromes in 
das Zylinderrohr und der mittleren Wärmeleitfähigkeit von Grauguss 
Km
W
L
⋅
= 247λ  kann der 
Gradient gut angenähert werden, zumal er, wie einschlägige Messungen ergeben, die Ober-
flächentemperaturen ohnehin nicht stark erhöht,  
 
LL
LL
A
Q
x
T
λ⋅=∆
′∆ &
. (8-33) 
Da die Mess-Stellen am Zylinderrohr so zahlreich waren, bietet es sich an, zunächst die vier 
Messebenen zu Stützstellen zusammenzufassen.  
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Mit den gemittelten Temperaturen der Ebenen können die Zylinderrohr-Zonen beschrieben 
werden als  
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Mit den angegebenen Temperaturen der Zonen ZR 1 – 3 (Liner 1 – 3) und den zugehörigen 
Flächenanteilen aus Tabelle 8-5 lässt sich eine durchschnittliche Oberflächentemperatur des 
Zylinderrohrs analog zu Formel 8-24 definieren als  
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8.7. Abgleich der Prozessrechnung mit den Messdaten 
 
Bild 8-8: Vergleich von Messung und Simulation der mittleren Flächentemperatur an der 
Kolbenunterseite im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-9: Vergleich von Messung und Simulation der mittleren brennraumseitigen Flächen-
temperatur am Zylinderrohr im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-10: Vergleich von Messung und Simulation der mittleren Flächentemperatur des 
Flammdecks im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Vergleich: 
Flammdeck nach  
Formel 8-32 
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Bild 8-11: Vergleich von Messung und Simulation des Kraftstoffverbrauchs im nahezu voll-
ständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-12: Vergleich von Messung und Simulation des maximalen Brennraumdrucks im 
nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-13: Vergleich von Messung und Simulation des Saugrohrdrucks im nahezu vollständi-
gen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-14: Vergleich von Messung und Simulation der Saugrohrtemperatur im nahezu voll-
ständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-15: Vergleich unterschiedlicher Ansätze zur Bestimmung der Abgasenthalpie eines 
Zylinders im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-16: Vergleich der simulierten Ansätze mit der gemessenen Kraftstoffenergie eines 
Zylinders im nahezu vollständigen Kennfeld des Motors 
  
0
4
8
12
16
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 1000 1/min
0
5
10
15
20
25
30
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 1500 1/min
0
10
20
30
40
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 2000 1/min
0
10
20
30
40
50
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 2500 1/min
0
20
40
60
80
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 3000 1/min
0
20
40
60
80
100
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 4000 1/min
0
25
50
75
100
125
150
0 3 6 9 12 15 18 21
E
in
 
kW
pmi in bar
n = 5000 1/min
gemessene Kraftstoffenergie
simulierte Summenenergie
 
 
 
 
 
 
Vergleich: 
Simulationsansätze mit Messung 
. . 
. . 
. . 
. 
Anhang 141 
 
 
Bild 8-17: Absolute Aufteilung der Wandwärmeströme eines Zylinders im nahezu vollständi-
gen Kennfeld des Motors 
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Bild 8-18: Relative Aufteilung der Wandwärmeströme eines Zylinders im nahezu vollständi-
gen Kennfeld des Motors 
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8.9. Energieflussbilder unterschiedlicher Fahrzyklen 
Untersucht ist neben dem NEFZ zusätzlich der seit Ende 2011 in Japan gültige Zyklus JC08 
[124], der amerikanische Zyklus FTP75 [36], zwei Interpretationen der Artemis-Zyklen [2] und 
der amerikanische Autobahnzyklus US Highway, deren Definitionen zusammengefasst auch 
in [27] zu finden sind. Artemis-Zyklen sind aufgebaut aus den drei Grundzyklen Stadtzyklus, 
Überlandzyklus und Autobahnzyklus. 
Simulationen mit der Bezeichnung voller 
Artemis-Zyklus bedeuten ein zweimaliges 
Durchfahren des Stadtzyklus gefolgt von 
Überlandzyklus und Autobahnzyklus. 
Konstantfahrten wie in Bild 8-19 gezeigt 
sind ebenfalls simuliert, um den Einfluss 
hoher Fahrzeuggeschwindigkeiten auf 
den Motorwirkungsgrad und den stre-
ckenbezogenen Kraftstoffverbrauch zu quantifizieren. Innerhalb einer Minute erreicht das 
Fahrzeug eine konstante Geschwindigkeit, die für 15 Minuten gehalten und dann in einer 
Minute wieder auf null heruntergebremst wird. Die Höchstgeschwindigkeiten sind von 
100 km/h bis 200 km/h variiert, auch wenn eine lineare Beschleunigung des Fahrzeuges auf 
200 km/h innerhalb nur einer Minute in der Realität sportlich ausfallen würde. Die variieren-
den Flussbilder der kumulierten Energien einiger dieser simulierten Zyklen sind angegeben. 
Interessant fällt der Vergleich der Ausnutzungsgrade des Antriebsstranges ( )EndAS tξ  vergli-
chen mit den streckenbezogenen Kraftstoffverbräuchen ( )EndS tB  am Ende der durchfahre-
nen Zyklen in Bild 8-20 dargestellt aus.  
 
Bild 8-20: Vergleich unterschiedlicher Zyklen bezüglich Kraftstoffverbrauch und 
Energieausnutzungsgrad  
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Bild 8-19: Konstantfahrtverläufe 
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ist hier wie in [18] der Bezug zwischen der aufgewendeten und allen nutzbringenden kumu-
lierten Energien zu verstehen.  
Der streckenbezogene Kraftstoffverbrauch ist definiert als  
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Die Balken zur Angabe der Kraftstoffverbräuche sind für gleiche Farben sinnvoll miteinander 
zu vergleichen, da hier gleiche Farben ähnliche Fahrzustände darstellen. Gelbe Balken be-
schreiben reine Stadtfahrten, orange dargestellte Balken gehören zu Mischzyklen, die so-
wohl Stadt- wie auch Überlandfahrten abbilden, und blaue Balken beschreiben Autobahn-
fahrten. Bei Betrachtung der Stadtfahrten verspricht der NEFZ trotz eines schlechteren Aus-
nutzungsgrades einen wesentlich geringeren Streckenverbrauch als im Artemis-Stadtzyklus. 
Grund hierfür ist der größere Bremsanteil im Artemis-Stadtzyklus, der den Anteil der Nut-
zenergie zur Fortbewegung mindert. Beide Zyklen haben trotz stark unterschiedlicher Verläu-
fe fast dieselbe Durchschnittsgeschwindigkeit und sind gut miteinander zu vergleichen, wo-
bei der Artemis reales Fahrverhalten authentischer nachbildet. Eine Schwäche des NEFZ 
neben anderen ist ein unrealistisches Bremsverhalten, das den Kraftstoffverbrauch im Stadt-
teil des Zyklus merklich reduziert. Vergleicht man die Mischzyklen miteinander, die sowohl 
Stadt- wie auch Überlandanteile beinhalten, fällt die Streuung abgeschwächt aus. Für den 
japanischen und den amerikanischen Zyklus sind in der jeweiligen Homologation Ver-
brauchswerte aus kalt- und warmgestarteten Durchläufen miteinander zu wichten. Warm 
gestartete Zyklen werden im Simulationsmodell bei einer gleichförmigen Starttemperatur 
aller Teilsysteme von 90°C durchgeführt. Auch hier zeigen die Ausnutzungsgrade nicht im-
mer dieselben Verläufe wie die Streckenverbräuche. 
Besonders auffällig wird dieser Sachverhalt bei einer Gegenüberstellung der Zyklen mit ho-
hen Fahrzeuggeschwindigkeiten. Hier wurde auch warm gestartet. Die streckenbezogenen 
Verbräuche steigen im Vergleich zur Fahrzeuggeschwindigkeit überproportional an, trotz 
quasi konstanter Wirkungsgrade im Antriebsstrang. Der Anteil der Bremsenergien ist in die-
sen Zyklen zu vernachlässigen. Der ausschlaggebende Grund für die hohen Verbräuche 
liegt im überproportionalen Anstieg des Luftwiderstandes mit der Fahrzeuggeschwindigkeit. 
Für eine Konstantfahrt gilt für den Streckenverbrauch wie für ein quasistationäres System 
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Hierin sind Rf  der Fahrzeugrollreibungskoeffizient, Fzgm  die Fahrzeugmasse, g die Erdbe-
schleunigung, wc  der Luftwiderstandsbeiwert, Lρ  die Luftdichte, FzgA  die Querspantfläche, 
Bρ  die Kraftstoffdichte, ASη  der Antriebsstrangwirkungsgrad und uH  der Kraftstoffheizwert.  
Nach Formel 8-44 wird der stark ansteigende Verbrauch mit steigender Fahrzeuggeschwin-
digkeit klar, da sich alle weiteren Größen für eine Konstantfahrt nicht ändern. Der höhere 
Nutzen des Kunden durch ein schnelleres Erreichen seines Fahrtzieles wird also auch bei 
besser werdenden Systemwirkungsgraden mit höherem Kraftstoffverbrauch bezahlt – von 
den Nerven des Beifahrers gar nicht zu reden.  
Bei Betrachtung der Energieflussbilder sei angemerkt, dass die dargestellte Nutzarbeit nicht 
einfach mit dem Kraftstoffverbrauch in Beziehung gebracht werden darf. Dennoch stellen die 
Übersichten wertvolle Informationen bereit, unterschiedliche Systeme oder Fahrzustände 
miteinander zu vergleichen oder die Effektivität von Verbesserungsmaßnahmen zu bewerten.  
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Bild 8-21: Kumulierte Energieflüsse nach 780 Sekunden im NEFZ (Stadtfahrzyklus) für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-22: Kumulierte Energieflüsse nach 780 Sekunden im NEFZ (Stadtfahrzyklus) für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-23: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines Artemis-Stadtzyklus für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-24: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines Artemis-Stadtzyklus für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-25: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines vollen Artemis-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-26: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines vollen Artemis-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-27: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines kalten JC08-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-28: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines kalten JC08-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-29: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines kalten FTP75-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-30: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines kalten FTP75-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-31: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines US-Highway-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-32: Kumulierte Energieflüsse am Ende eines US-Highway-Zyklus für das 
Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-33: Kumulierte Energieflüsse am Ende der 120 km/h Fahrt für das Basisfahrzeug (I) 
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Bild 8-34: Kumulierte Energieflüsse am Ende der 120 km/h Fahrt für das Basisfahrzeug (II) 
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Bild 8-35: Kumulierte Energieflüsse am Ende der 200 km/h Fahrt für das Basisfahrzeug (I) 
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771 kJ (0.3 %)
326.3 kJ (0.1 %)
effektive Arbeit
6543.2 kJ
(2.5 %)
Luftenthalpieerhöhung durch Motorlader
3143.9 kJ
(1.2 %)
580.9 kJ (0.2 %)
142854.9 kJ
(54.6 %)
Ko
dU 0 kJ (0.0 %)
dU 55.6 kJ(0.0 %)
Kupplungsverluste
2.5 kJ
(0.0 %)
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Bild 8-36: Kumulierte Energieflüsse am Ende der 200 km/h Fahrt für das Basisfahrzeug (II) 
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8.10. Thermische Abgasenthalpieansätze 
Die Beschreibung der thermischen Abgasenthalpie kann auch ohne genaue Kenntnis der 
Zusammensetzung des Abgases über die Abgastemperatur und das Luftverhältnis der vor-
hergehenden Verbrennung ermittelt werden. Ein Ansatz abgeleitet nach HEYWOOD und ein 
Ansatz von ZACHARIAS werden hier gegenübergestellt.  
8.10.1. Abgasenthalpie abgeleitet nach HEYWOOD 
In [75] gibt HEYWOOD Isentropenexponenten für Abgase unterschiedlicher Luftverhältnisse 
über Temperatur in Diagrammen an. Es lässt sich für den relevanten Temperaturbereich für 
Abgase bis 1500 K eine Approximation der Verläufe finden, die für ausgewählte Luftverhält-
nisse in Bild 8-37 dargestellt ist.  
 
Bild 8-37: Abgas-Isentropenexponent nach HEYWOOD (Hey) [75] und Approximation (Appr) 
Die verwendete Approximation folgt einem quadratischen Ansatz über der Temperatur in K 
mit einer Verschiebung in Abhängigkeit vom Luftverhältnis.  
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Der Temperaturbereich ist in Bild 8-37 bis 300 K für die Approximation verlängert dargestellt, 
da auch der niedrige Temperaturbereich für die Bestimmung der Abgasenthalpie von Bedeu-
tung ist. Die Güte der Approximation ist für Luftverhältnisse zwischen 1=λ  und 2=λ  hoch. 
Abweichungen lassen sich für fette Abgase bei niedrigeren Temperaturen und für sehr ma-
gere Abgase erkennen.  
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Auffällig ist, dass die Linienscharen nach unten durch stöchiometrisches Abgas begrenzt 
sind und sowohl für magere wie auch für fette Abgase der Isentropenexponent steigt. Bei 
unverbrannten Kraftstoff-Luftgemischen hingegen sinkt nach [141] der Isentropenexponent 
mit fetter werdendem Gemisch ab. Der Isentropenexponent einer Gasmischung hängt von 
den Freiheitsgraden der Gasmoleküle ab, wobei Moleküle mit wenigen Atomen tendenziell 
einen höheren Isentropenexponenten aufweisen. Da in verbranntem fettem Abgas durch den 
höheren CO -Anteil mehr 2-atomige Verbindungen auftreten, ist die Steigerung des Isentro-
penexponenten in Bild 8-37 plausibel.  
Eine Beschreibung der molaren Enthalpie h  in Abhängigkeit vom Isentropenexponenten 
erfolgt über die molare Wärmekapazität bei konstantem Druck m,pc . Für ein ideales Gas gilt 
der Zusammenhang mit der allgemeinen Gaskonstante mR   
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Die Enthalpie eines Stoffes oder einer Mischung beschreibt den Energieinhalt relativ zu ei-
nem Bezugszustand und kann nur bei Definition eines beliebig zu wählenden Nullpunktes als 
absolute Größe benutzt werden. Häufig wird in standardisierten Tabellen der Nullpunkt bei 
0 K oder bei 25°C angesetzt. Der Bezugszustand wird im Folgenden mit dem Index Bz an-
gegeben. Man erhält aus Formel 8-46  
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Das Einsetzen der Approximation 8-45 führt zu dem Integral  
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Die Lösung ergibt sich zu  
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Hierbei ist  
 ( ) 2b1d1ca4 −
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Die Koeffizienten sind aus Formel 8-45 zu übernehmen und damit die Temperaturen in K 
einzusetzen. Die Formel 8-49 und 8-50 geben eine Beschreibung der Abgasenthalpiediffe-
renz auf den hier anzunehmenden Bezugszustand an. Eine absolute Enthalpie lässt sich in 
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diesem Fall nicht sinnvoll für einen Nullpunkt definieren, da eine entsprechende Verschie-
bung vom Luftverhältnis abhängig wäre.  
8.10.2. Abgasenthalpie nach ZACHARIAS 
ZACHARIAS beschreibt Abgaseigenschaften in [189] durch Einführen eines Restluftanteiles im 
Abgas r , da einige thermodynamische Eigenschaften, die in die abgeleiteten Formeln für die 
Abgaseigenschaften einfließen, ein rein lineares Verhalten zum Restluftanteil aufzeigen. Der 
Restluftanteil ist eine Funktion von Luftverhältnis λ  und Luftbedarf stL  des Kraftstoffs und 
kann angegeben werden als:  
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Es gelten die Indizes: L = Luft, A = Abgas, B = Brennstoff und st = stöchiometrisch.  
BARGENDE nutzt in [6] in seiner bekannten Formel zur Bestimmung des brennraumseitigen 
Wärmeübergangskoeffizienten ebenfalls als Näherung für einen Luftgehalt Formel 8-51. Für 
fette Abgase ist in den hier darhestellten Untersuchungen der Restluftanteil gleich null ge-
setzt. Der Ansatz nach ZACHARIAS ist zusätzlich eine Funktion von Druck und Temperatur  
 ( )pTrfh ,,= . (8-52) 
Auf Grund ihres Umfangs wird an dieser Stelle darauf verzichtet, die formelmäßige Darstel-
lung für diesen Ansatz anzugeben.  
8.10.3. Vergleich der Ansätze 
Angewendet auf über 200 Messdaten otto- und diesel-motorischen Abgases zeigen beide 
Ansätze gute Übereinstimmung mit den thermischen Enthalpieanteilen, die sich aus der ge-
messenen Zusammensetzung ergeben. In Bild 8-38 liegt der Ansatz nach Heywood inner-
halb einer Streuung von lediglich ±0,5 %. Bei Betrachtungen der thermischen Abgasenthal-
pie empfiehlt es sich demnach, den vorgestellten Ansatz nach HEYWOOD zu verwenden.  
 
Bild 8-38: Vergleich thermischer Abgasenthalpieansätze mit Messdaten 
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